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Optimiranje zmogljivosti motorja za tekmovanje v seriji Formula Student 
 
 
Luka Verdev 
 
 
 
Ključne besede: Motorji z notranjim zgorevanjem 
 Optimizacija zmogljivosti motorja 
 Optimizacija geometrije sesalnega sistema 
 Optimizacija geometrije izpušnega sistema 
 Valovna dinamika  
 Lastne akustične frekvence 
                                   Helmholtz resonator 
                                   Volumetrični izkoristek 
 
V magistrski nalogi je predstavljena metodologija optimizacije zmogljivosti 3-valjnega 
motorja z notranjim zgorevanjem, ki se uporablja za tekmovanja Formula Študent. Na 
podlagi izvedenih meritev delovnih parametrov motorja v najpomembnejših delovnih točkah 
je predstavljen postopek in pomen validacije numeričnega modela motorja, ki predstavlja 
osnovo za določanje uspešnosti variacije geometrijskih parametrov sesalnega in izpušnega 
sistema. Na podlagi analiz rezultatov smo prišli do naslednjih glavnih ugotovitev: 
 
- Geometrija primarne sesalne cevi najbolj vpliva na učinkovitost izmenjave 
delovnega medija. 
- Na uspešnost izmenjave delovnega medija bolj vpliva geometrija sesalnega sistema  
kot geometrija izpušnega sistema. 
- Pri optimizaciji geometrije se da izboljšati  karakteristiko moči motorja in hkrati 
povečati najvišjo moč motorja. 
- Restrikcija pretoka zraka drastično zmanjša volumetrični izkoristek valjev v 
območju vrtilnih frekvenc nad 10000 min-1. 
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In this thesis the methodology for performance optimization of a three cylinder internal 
combustion engine is presented. The engine is meant to be used in the Formula Student 
competition series. The optimization is based on numerical analysis of intake and exhaust 
system geometry variation. The numerical model of the whole engine is first validated with 
the data measured in the most relevant specific operating points, which presents the basis for 
estimating the improvement of engine performance due to variation of the intake and exhaust 
system geometry. Results reveal the following main conclusions:  
 
- The primary intake pipe geometry has the largest impact on the scavenging 
efficiency. 
- Whole intake system geometry generally has a greater influence on cylinder 
scavenging than the exhaust system geometry. 
- With geometry optimization, it is possible to improve the engine`s performance 
characteristics and increase the engine`s maximum power all in one. 
- Intake air restrictor drastically decreases volumetric efficiency of the cylinders at 
crankshaft speeds above 10000 min-1. 
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1  Uvod 
1.1 Ozadje problema 
V moto-športu igra zmogljivost dirkalnika ključno vlogo pri uspešnosti ekipe na 
tekmovanju. Dirkalnik kot sistem mora delovati popolnoma usklajeno, torej vsak sklop 
vozila mora biti optimalno zasnovan za obratovalne razmere, ki so pričakovane. Tekmovalni 
razred Formula-Študent ni nobena izjema glede zahtevnosti konstrukcije dirkalnika kot 
sistema, saj je celotna idejna zasnova tekmovanja v izzivu konstruiranja in dejanske izdelave 
dirkalnika, da bo ekipa, ki ga je zasnovala in izdelala tudi uspešno nastopila na tekmovanju 
svetovnega ranga.  
 
Tako v prvenstvu Formule 1, kot v prvenstvu Formula-Študent, je ekipa inženirjev po 
posameznih sestavnih sklopih dirkalnika na začetku idejne zasnove, soočena s problematiko 
zastavljanja smernic konstrukcije komponent posameznega sklopa in tako torej tudi sklopa 
samega kot celote. Namen smernic konstrukcije je vedno najbolje približati izhodiščni 
koncept k optimalni zasnovi, za katero se odločitev sprejema bodisi na podlagi teoretičnih 
ali izkustvenih kriterijev. Pri vodenju poteka dodelave motornega sklopa Formula-Študent, 
kateri je tudi temelj te naloge, je običajno najprej potrebno izbrati primeren motorni agregat, 
saj se običajno zaradi časovne omejitve in zahtevnosti zasnove celotnega pogonskega 
agregata, ekipe ne odločijo za samostojen razvoj.  
 
Za tekmovanja Formula-Študent so najprimernejši pogonski agregati motornih koles in sicer 
do delovne prostornine 710 𝑐𝑚3, ki je določena s pravilnikom tekmovanja, zaradi zelo nizke 
mase in kompaktnosti, ter zelo visoke specifične moči. Pogonski agregati motociklov so v 
originalni izvedbi že zasnovani tako, da zagotovijo visok navor skozi celotno delovno 
območje, s poudarkom v višjih vrtilnih frekvencah. Mi smo se odločili, da za letošnji 
dirkalnik uporabimo motorni agregat motocikla »Triumph Daytona 675R«. Vse ostale 
komponente motornega sklopa vozila kot je celotni sesalni sistem, izpušni sistem, rezervoar 
goriva, sklop prenosa moči na kolesa itd. se v celoti ali delno konstruirajo in izdelajo v lastni 
režiji. V prvenstvu Formula-Študent je strogo določena dimenzija največjega dovoljenega 
premera cevi skozi katero se v motor dovaja zrak, ne glede na število valjev ali delovno 
prostornino, ki znaša 20mm. Premer vstopne cevi za zrak je glavni parameter, ki postavi 
izziv konstrukcije sesalnega in izpušnega sistema, ter določi dodatno nalogo predelave, 
oziroma izdelave celotnega sistema nadzora vbrizga goriva in vžiga delovne zmesi v valju, 
kar pomeni, da je potrebno izdelati novo električno napeljavo in uporabiti drug motorni 
računalnik, ki omogoča odprto spremljanje vseh delovnih parametrov motorja, kot je 
temperatura hladilne tekočine, temperatura in tlak olja, vrtilna frekvenca itd.. Največji izziv 
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predstavlja dimenzioniranje sesalnega in izpušnega sistema ter programiranje količine 
vbrizga goriva in kota predvžiga delovne zmesi, saj ob prvih aproksimacijah določanja 
geometrije nimamo verodostojnih podatkov o karakteristikah motorja, za zanesljivo 
optimizacijo zmogljivosti za najboljše delovanje na vseh disciplinah dinamičnega dela 
tekmovanja. Način dimenzioniranja sesalnega in izpušnega sistema  na podlagi empiričnih 
metod, ki so jih razvili tekom eksperimentalnega dela številni avtorji ne zadošča za popolno 
optimizacijo, saj so te metode preveč posplošene in ne popišejo pojavov v motorju dovolj 
točno, saj je vsak motor potrebno obravnavati kot svoj primer v okviru danih omejitev, ki so 
določene s strani pravilnika tekmovanja. 
 
 
1.2 Cilji naloge 
Kot nakazano v poglavju ozadja problematike, bo naloga temeljila na določanju optimalnih 
dimenzij sesalnega sistema, ki je najpomembnejši podsistem motorja izven pogonskega 
agregata in določanju dimenzij izpušnega sistema na podlagi validiranega 1 
dimenzionalnega numeričnega modela. Cilj je tudi eksperimentalno optimizirati kot 
predvžiga v celotni domeni vrtilnih frekvenc motorja in obremenitev, prav tako pa napisati 
prvo iteracijo matrike količine vbrizga goriva, spet pri vseh vrtilnih frekvencah in 
obremenitvah motorja, ki bo osnova za fine popravke po izdelavi optimiziranega sesalnega 
in izpušnega sistema.  
 
Pri eksperimentalnem delu naloge bo prvi cilj uspešna postavitev pogonskega agregata na 
zavoro v laboratoriju, za varno izvajanje meritev. Drugi cilj bo, da bomo uspeli dobro izvesti 
opremljanje agregata z merilno opremo, saj bo kakovost končnih meritev odvisna od 
kakovosti priprave merilne verige za zajem podatkov. Kakovost podatkov merjenih 
parametrov namreč ključno vpliva na uspešnost pri izdelavi 1 dimenzionalnega numeričnega 
modela motorja v programskem okolju AVL Boost. Slabe meritve tlačne sledi v valju v 
posamezni delovni točki namreč delno onemogočajo delo v naslednjih korakih, ali mu vsaj 
odvzemajo pomen in smisel. Cilj dela je tudi izvedba začetne zasnove konstrukcije sesalnega 
in izpušnega sistema, na podlagi empirične metodologije. Ta zasnova bo predstavljala 
osnovni približek za zasnovo numeričnega modela. Eden izmed pomembnejših ciljev dela 
je izdelava validiranega numeričnega modela motorja, saj bo vso delo, ki ga bomo opravili 
v nadaljevanju od te točke pri optimiziranju, temeljilo na tem modelu. Glavni cilj naloge je, 
izboljšava zmogljivosti motorja v celotni domeni vrtilnih frekvenc, kar je bistveno 
zahtevnejše kot zgolj izboljšanje zmogljivosti v določeni delovni točki. 
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2  Teoretične osnove in pregled literature 
2.1 Osnove delovnega procesa 4-taktnega motorja 
Štiri-taktni motor deluje v okviru štirih taktov, kjer en takt predstavlja gib bata od ene mrtve 
lege (zgornje-spodnje) proti drugi. Ti štirje takti si sledijo v zaporedju:  Vsesavanje 
delovnega medija – kompresija – ekspanzija – izpuh, kakor prikazuje slika 2.1. Izmenjava 
delovnega medija v štiri-taktnem motorju je krmiljena s pomočjo sesalnega in izpušnega 
ventila v glavi motorja. Sesalni in izpušni ventil časovno sinhronizira in odpira odmična 
gred, ki je mehansko gnana preko ročične gredi motorja. 
 
 
 
Slika 2.1: Prikaz osnovnega principa delovanja 4-taktnega motorja. 
 
V primeru motorja, ki deluje po Ottovem termodinamičnem ciklu, je vžig delovne zmesi in 
posledično zgorevanje indicirano z vžigalno svečko pred koncem kompresijskega in pred 
začetkom ekspanzijskega takta.  Posledično se pri zgorevanju dvigneta temperatura in tlak, 
pri ekspanziji med delovnim taktom pa delovni medij odda delo na bat, ter naprej preko 
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ojnice na ročično gred, kar se odrazi kot navor na ročični gredi. Takoj po ekspanziji, oziroma 
po delovnem taktu se začne izpušni takt, s katerim se zaključi delovni cikel štiri-taktnega 
motorja. Teoretični Ottov cikel poteka med štirimi točkami kakor prikazujeta  p-V in T-S 
diagrama na sliki 2.2. 
 
 
 
Slika 2.2: p-V in T-S diagram idealnega Ottovega termodinamičnega cikla. 
 
Površina, ki jo oklepajo točke termodinamičnega cikla, 1-2-3-4, predstavlja delo, ki ga je 
delovni medij oddal na bat med ekspanzijo, tekom delovnega takta. To delo je enostavno 
določljivo s pomočjo spodnje definicije dela med ekspanzijo, ki je zapisana s pomočjo 
enačbe (2.1): 
𝑊 = ∫ 𝑝3−4(𝑉)𝑑𝑉
𝑉4
𝑉3
− ∫ 𝑝2−1(𝑉)𝑑𝑉
𝑉1
𝑉2
. 
 
(2.1) 
 
Enačba (2.1) prikazuje integral funkcije tlaka po prostornini, kjer razlika površin v diagramu 
pod krivuljama med točkama 2-1 in 3-4, predstavlja neto opravljeno delo, ki je bilo oddano 
na bat. Seveda v realnem procesu proces ne poteka med strogo določenimi končnimi točkami 
in ga ne moremo obravnavati na takšen način. Za teoretični Ottov termodinamični cikel 
lahko podobno kot z enačbo (2.1) zapišemo neto količino oddanega dela na bat, iz T-S 
diagrama, kjer integriramo funkcijo temperature po diferencialu entropije. Izračun neto 
količine dela, na podlagi T-S diagrama, je v primeru realnega delovnega cikla nemogoč, saj 
prenos toplote med točkama 4 in 1, poteka med izpušnim taktom, kjer je sistem odprt proti 
okolici in tako, krivulja med točkama 4 in 1 v realnosti v takšni obliki ne obstaja. Znotraj 
enega delovnega cikla je hkraten potek vseh procesov nemogoč, saj je delovni cikel razdeljen 
na posamezne segmente. Valj je med delovnim ciklom del časa odprt proti okolici, zato je 
ta segment smiselno poimenovati odprti del cikla. Del časa je pa valj zaprt proti okolici, zato 
ta segment poimenujemo zaprti del delovnega cikla. Znotraj teh dveh segmentov je smiselno 
procese razdeliti še glede na položaj bata v valju, zato je potrebna vpeljava takta, ki 
predstavlja en gib bata iz ene v drugo mrtvo lego in na podlagi česar razdelimo batne motorje 
na dvotaktne in štiritaktne [2]. 
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2.1.1 Osnove procesa zgorevanja v valju 
Ottov cikel je prikaz idealnega delovnega procesa, ki se precej razlikuje od realnega, saj 
kompresija ne poteka adiabatno ampak politropno, saj med kompresijo toplota prehaja skozi 
stene valja. Prav tako ni mogoč nenaden preskok tlaka med točkama 2 in 3, saj zgorevanje 
ne poteka neskončno hitro v zgornji mrtvi legi bata po koncu kompresijskega takta. Začetek 
zgorevanja se v realnem procesu prične s preskokom iskre vžigalne svečke. Med preskokom 
iskre mora biti v območju iskre zmes zraka in goriva, ki omogoča, da nabiti delci v območju 
plazme pospešijo molekule zraka in goriva, kar povzroči njihov razpad na posamezne atome 
in s tem da možnost za spajanje v nove produkte zgorevanja. Ob tem se v pravih pogojih 
tvori fronta plamena, ki se od lokacije preskoka iskre na svečki, širi skozi celoten prostor v 
valju in ob tem se sprošča toplota. Posledica tega je porast tlaka v valju, ki je potreben za 
opravljanje mehanskega dela ob ekspanziji. Od preskoka iskre in do dejanskega začetka 
zgorevanja oziroma širitve fronte plamena preteče relativno veliko časa. V primeru 
obravnave zgorevanja v tem delu je ta čas, ki se meri v kotu zasuka ročične gredi, pri vrtilni 
frekvenci 10000 min-1, lahko tudi do 20°. Kadar se zgorevanje začne pa preteče še nekaj časa 
preden zgori samo 5% delovne zmesi. Po dosegu točke 5% zgorele delovne zmesi, začne 
zgorevanje potekati precej hitreje [1]. 
 
 
 
Slika 2.3: Prikaz osnovnega principa poteka zgorevanja s širjenjem fronte plamena. 
 
Na sliki 2.3 je viden osnovni potek širjenja fronte plamena znotraj valja. Prikazan je princip 
predvžiga, saj se bat še giblje proti zgornji mrtvi legi, ko iskra že preskoči. Namen 
predhodnega preskoka iskre je v kompenzaciji za dolge čase med preskokom iskre in 
začetkom efektivnega zgorevanja. Da se zgorevanje sploh začne, je potrebna zadostna jakost 
iskre, da delci v plazmi predajo dovolj kinetične energije na okoliške molekule goriva in 
zraka, da preidejo energijski prag, ki je potreben za potek reakcije. Potrebna energija za 
začetek reakcije je odvisna od lokalnega razmerja zraka in goriva, saj bolj kot to razmerje 
odstopa od stehiometričnega, več energije je potrebne za začetek reakcije. 
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Slika 2.4: Diagram najmanjše energije vžiga zmesi izo-oktana in zraka, v odvisnosti od razmernika 
zraka λ [20]. 
 
Na diagramu na sliki 2.4 je prikazan potek najmanjše potrebne energije za vžig zmesi zraka 
in goriva v odvisnosti od parametra λ. Parameter λ je definiran kot razmerje med 
dejanskim razmerjem zraka in goriva in stehiometričnim razmerjem, kot je zapisano z 
enačbo (2.2) [1]: 
 
𝜆 =
𝐴𝐹𝑅real
𝐴𝐹𝑅ste
, 
 
(2.2) 
 
𝐴𝐹𝑅real =
𝑚zr,dej
𝑚g,dej
, 
 
 
(2.3) 
𝐴𝐹𝑅st =
𝑚zr,ste
𝑚g,ste
. 
 
 
(2.4) 
Iz diagrama na sliki 2.4 vidimo, da kakor se oddaljimo od idealnega razmerja zraka in goriva, 
torej vrednosti λ=1, je energija pri preskoku iskre, ki je potrebna za začetek zgorevanja 
večja. Bolj kot se vrednost razmernika zraka razlikuje od λ=1, višja je potrebna energija za 
prehod praga za začetek reakcije, saj je koncentracija goriva ali zraka, odvisno ali smo v 
revnem ali bogatem območju, v območju preskoka iskre prevelika [1].  
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Slika 2.5: Prikaz iniciacije fronte plamena v isti delovni točki motorja, pri različnih delovnih ciklih 
[1]. 
 
Kot je razvidno iz slike 2.5, je iniciacija fronte plamena popolnoma drugačna, prav tako je 
fronta plamena različno razvita od cikla do cikla v istem položaju ročične gredi. Ključen 
parameter pri hitrosti razvoja fronte plamena je intenziteta turbulence delovne zmesi, na 
mestu elektrode svečke, saj višje je lokalno Reynoldsovo število na mestu preskoka iskre, 
hitreje se bo razvila fronta plamena. Prav tako velja, da se bo fronta plamena tudi hitreje 
širila po zgorevalnem prostoru v valju, kadar je intenziteta turbulence v območju nezgorele 
delovne zmesi tik pred fronto plamena višja. Vpliv intenzitete turbulence na hitrost 
zgorevanja, oziroma hitrost širjenja fronte plamena prikazuje diagram na sliki 2.6 [1]. 
 
 
 
Slika 2.6: Prikaz vpliva intenzitete turbulence delovne zmesi v valju na hitrost gorenja oziroma 
hitrost širjenja fronte plamena [1]. 
 
Na diagramu iz slike 2.6 vidimo linearno odvisnost razmernika med hitrostjo gorenja 𝑆b in 
hitrostjo laminarnega plamena 𝑆L, od razmernika intenzitete turbulence 𝑢f
` in hitrosti 
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laminarnega plamena 𝑆L [1]. Absolutna hitrost širjenja plamena 𝑆b, je neposredno odvisna 
od intenzitete turbulence tik pred fronto plamena. Razmerje 𝑝/𝑝m (tlak ob prisotnosti 
zgorevanja / tlak brez zgorevanja ob vrtenju motorja), kompenzira variacije ob povečani 
kompresiji zaradi večanja intenzivnosti turbulence pri različnih vrtilnih frekvencah motorja 
in različnih kotih predvžiga delovne zmesi [1]. 
 
Posebno pomembno vlogo igra intenziteta turbulence pri motorjih, ki obratujejo na visokih 
vrtilnih frekvencah, kot je to tudi očitno v našem primeru obravnave, saj je pričakovana 
povprečna vrtilna frekvenca motorja na tekmovanju 8000 min-1. Pri izdelavi matrike količine 
vbrizga goriva in kota predvžiga zmesi, veliko nevarnost predstavlja pojav samovžiga 
delovnega medija, pri pojavu le tega ima vlogo tudi intenziteta turbulence.  
 
 
2.1.1.1 Določanje hitrosti sproščanja toplote med zgorevanjem 
Hitrost sproščanja toplote se določa na podlagi enačbe (2.5) [18]: 
 
(
𝑑𝑄
𝑑𝜙
) = (1 +
1
𝑅 · 𝐶
·
𝛿𝑢
𝛿𝑇
) 𝑝
𝑑𝑉
𝑑𝜙
+ (𝑢 −
𝑇
𝐶
·
𝛿𝑢
𝛿𝑇
)
𝑑𝑚
𝑑𝜙
+ 𝑚 ∑ (
𝛿𝑢
𝛿𝜆
− 𝑇 ·
𝛿𝑢
𝛿𝑇 ·
𝛿𝑅
𝛿𝜆
𝑅 · 𝐶
)
𝑑𝜆
𝑑𝜙
+ 𝑚 (
𝛿𝑢
𝛿𝑝
+
𝑇 · 𝐷
𝑝 · 𝐶
·
𝛿𝑢
𝛿𝑇
)
𝑑𝑝
𝑑𝜙
−
𝑑𝐻
𝑑𝜙
−
𝑑𝑄ht
𝑑𝜙
, 
 
 
(2.5) 
kjer sta vnesena parametra C in D namenjena samo večji preglednosti enačbe in sta 
definirana z enačbama (2.6) in (2.7) [18]: 
 
𝐶 = 1 +
𝑇 · 𝛿𝑅
𝑅 · 𝛿𝑇
, (2.6) 
 
𝐷 = 1 −
𝑝 · 𝛿𝑅
𝑅 · 𝛿𝑝
. (2.7) 
 
Enačba (2.5) je izpeljana iz prvega zakona termodinamike, ob upoštevanju prenosa toplote 
med delovnim medijem in stenami valja, ter izgub delovnega medija skozi špranjo med 
valjem in batnimi obročki. S pomočjo enačbe (2.5) in povprečne tlačne krivulje, lahko 
primeren program za analizo zgorevanja določa parameter ROHR (Rate Of Heat Release) v 
odvisnosti od kota zasuka RG (Ročična Gred). 
 
V enačbi (2.5) predstavlja prvi člen izraz za odvod po prostornini, drugi člen predstavlja 
odvod po masi v valju, tretji člen odvod po normiranem razmerju zraka in goriva, četrti člen 
pa po odvodu tlaka v valju. Peti člen predstavlja diferencial entalpijskega toka v in iz valja, 
zadnji člen pa predstavlja diferencial toplotnega toka iz delovnega medija na stene valja in 
obratno [18]. 
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2.1.1.2 Osnove in vzroki za pojav samovžiga delovne zmesi 
Samovžig delovne zmesi znotraj valja se pojavi, bodisi po preskoku iskre ali že pred 
preskokom iskre. Najpogostejša sta dva mehanizma samovžiga, pri enem se večji del 
delovne zmesi v nezgorelem področju spontano vžge, kar povzroči skokovit lokalni porast 
temperature in posledično tudi tlaka. Pri drugem mehanizmu se samovžig pojavi na razgreti 
površini v valju, na batu, glavi motorja ali na jezičku svečke. Delovna zmes se vžge tudi 
zaradi pregrete površine na izpostavljenih depozitih na batu ali glavi motorja, ki 
predstavljajo površino z zelo veliko hrapavostjo, kar na mikro nivoju predstavlja dobre 
pogoje za pojav pregrevanja vršičkov [1]. 
 
Samovžig se pojavi kot v primeru prvega mehanizma, vedno kot posledica prevelikega kota 
predvžiga. Po preskoku iskre in začetku propagacije fronte plamena, se prostornina stalno 
manjša zaradi premikanja bata proti zgornji mrtvi legi, posledično se stalno povečujeta tudi 
temperatura in tlak. Fronta plamena tako tudi s konvektivnim, še bolj pa s sevalnim 
prenosom toplote v nezgorelo območje, vpliva na dodatno segrevanje zmesi. Ta dva 
dejavnika v kombinaciji s prenosom toplote iz stene valja, glave valje in bata, povzročijo 
nenadzorovan nenadni vžig velikega dela zmesi, najpogosteje na obrobju nezgorelega 
področja. Ta nenadni lokalni porast tlaka indicira tlačni val, ki vpliva destruktivno na mejno 
plast zmesi zgorelega in nezgorelega delovnega medija na stenah valja. Mejna plast 
predstavlja izolacijsko plast in zaščito pred intenzivnejšim prenosom toplote, tako, da 
zmanjša koeficient prestopa toplote iz delovnega medija na stene valja. Ta tlačni valj 
povzroči tudi prenos zvoka z bloka motorja na okolico, ki je slišati kot `klenk`, od tod tudi 
ime za pojav, ki ga imenujemo klenkanje. 
 
En ali drugi mehanizem lahko povzročita nenaden lokalen porast tlaka, ki vpliva na mejno 
plast na stenah v valju, prav tako povzroči tudi dodatno mehansko obremenitev na 
komponente, ki je podobna udarcem. Ob dovolj intenzivnem pojavu klenkanja je prenos 
toplote na stene valja, glave in bata tako intenziven, da je posledica taljenje materiala, zaradi 
mehanskega vpliva pa tudi mehanska odpoved bata, ventilov ali drugih komponent. 
 
 
 
Slika 2.7: Primerjava tlačnih sledi pri isti delovni točki in različnih kotih predvžiga. Diagram (a), 
brez pojava klenkanja, preskok iskre 28°PZML (Po Zgornji Mrtvi Legi). Diagram (b), rahel pojav 
klenkanja pri preskoku iskre 30°PZML in diagram (c), hud pojav klenkanja pri preskoku iskre 
32°PZML [1]. 
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Na sliki 2.7 je lep prikaz kako se klenkanje odraža na tlačni krivulji v valju, kot posledica 
prevelikega kota predvžiga. Vidimo lahko, da že zelo majhna razlika v kotu predvžiga, kot 
je le 2°, lahko povzroči veliko razliko v procesu pojava klenkanja. Pri motorjih, ki delujejo 
pri visokih vrtilnih frekvencah in visokih obremenitvah, se klenkanje lahko pojavi tudi samo 
pri nekaterih ciklih, pri drugih pa ne in to pri istem kotu predvžiga, zaradi nepredvidljivega 
in naključnega razvoja fronte plamena ob visoki intenziteti turbulence delovne zmesi po 
preskoku iskre [1]. 
 
 
Metode preprečevanja pojava samovžiga 
 
V izogib pojavu samovžiga, se koti predvžiga delovne zmesi manjšajo, oziroma določajo 
tako, da je še vedno nekaj °RG (Ročična Gred), ki loči delovni cikel od pojava samovžiga, 
saj je v praksi zelo težko določiti mejo med rahlim in zelo intenzivnim klenkanjem. Za 
dirkalne motorje se v določenih primerih z nastavitvijo začetka zgorevanja včasih celo 
približamo meji samovžiga, da dosežemo največjo možno ploščino v p-V diagramu. 
Namerno bližanje meji samovžiga je zelo tvegano, saj kot že omenjeno, je meja do ne 
željenih posledic, zelo ozka. Poleg manjšanja kota predvžiga, se za preprečevanje 
samovžiga, povečuje količino goriva v zmesi, saj tako znižamo površinsko temperaturo bata, 
stene valja in glave motorja, prav tako znižamo tudi temperaturo zgorevanja in povečamo 
potrebno energijo za vžig. Za pojav samovžiga je mnogokrat odgovorno tudi preveliko 
kompresijsko razmerje, ki je definirano z enačbo (2.13). Ob prevelikem kompresijskem 
razmerju je temperatura delovnega medija v ZML (Zgornja Mrtva Lega) po kompresijskem 
taktu lahko previsoka in zato se lahko pri danem kotu predvžiga zmesi pojavi samovžig. V 
izogib tveganju za pojav samovžiga se v praksi uporabljajo tudi nekoliko nižja kompresijska 
razmerja, kot bi se sicer lahko uporabila [14]. 
 
 
2.1.1.3 Vpliv goriva na pojav samovžiga delovne zmesi 
Višje kot je RON (Research Octane Number), oktansko število, ki služi kot primerjava 
odpornosti na tlačni samovžig obravnavanega goriva z odpornostjo čistega izo-oktana. Pri 
SI (Spark Ignition) motorjih z visoko specifično zmogljivostjo, kot se uporabljajo v dirkalne 
namene, je velikokrat zaradi nevarnosti pojava samovžiga, potrebna uporaba goriva z 
visokim RON številom, kot je 100 oktanski bencin ali bencin s še višjo oktansko vrednostjo 
kot 100% izo-oktan. Goriva z višjim oktanskim številom kot je 100% izo-oktan, vsebujejo 
višji delež molekul alkanov z manjšim številom ogljikovih atomov v verigi kot goriva z 
manjšim oktanskim številom, saj je za cepitev krajših razvejanih molekul potrebne več 
energije kot za cepitev daljših molekul v ravni verigi vezi med ogljikovimi atomi. 
RON število goriv se določa eksperimentalno z gnanim eno-valjnim agregatom s 
spremenljivim kompresijskim razmerjem v nadzorovanih testnih pogojih. Eden od 
standardov RON je ASTM D2699, kjer se gnani agregat vrti z vrtilno frekvenco 600 min-1, 
kompresijsko razmerje pa se postopno povečuje do pojava samovžiga. Vrednost 
kompresijskega razmerja kjer se je pojavil samovžig zmesi zraka in goriva, se primerja z 
referenčnimi izsledki pridobljenimi s testiranjem mešanic izo-oktana in n-heptana. Molekula 
n-heptana ima po definiciji vrednost RON števila 0, zato je na primer 95 oktansko gorivo 
primerljivo zmesi 95% izo-oktana in 5% n-heptana. Molekuli izo-oktana in n-heptana sta 
prikazani na sliki 2.8. Torej, če se pri meritvi pojavi samovžig delovne zmesi pri enakem 
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kompresijskem razmerju kot pri referenčnemu 95 oktanskemu bencinu, ima tudi gorivo, ki 
ga analiziramo vrednost števila RON 95, ob tem je seveda potrebno upoštevati določila po 
omenjenem standardu [21]. 
 
 
 
Slika 2.8:  a) Molekula izo-oktan (2,2,4-Trimetilpentan), b): Molekula n-heptan [21]. 
 
 
2.2 Proces izmenjave delovnega medija v valju 
V BMNZ (Batni Motor z Notranjim Zgorevanjem) je za zagotovitev kontinuiranega 
stabilnega delovanja treba zagotoviti učinkovito izmenjavo delovnega medija. Po 
zgorevanju in ekspanziji produktov zgorevanja je potrebno valj izprazniti, da lahko zgorelo 
zmes zamenjamo s svežim medijem. Pri 4-taktnem motorju je za izpuh produktov zgorevanja 
namenjen celotni gib bata iz spodnje do zgornje mrtve lege, medtem, ko pri 2-taktnem 
motorju proces ekspanzije, izpuha in polnjenja  poteče v enem taktu. V primeru 4 in 2-
taktnega motorja, poteka izmenjava delovnega medija v obdobju odprtosti sistema proti 
okolici, kjer prehod medija omogočajo tlačne razlike med okolico in valjem. Izmenjava 
delovnega medija poteka tako dolgo kolikor je valj odprt proti ostalim delom procesne 
verige, torej izpušnemu in sesalnemu kanalu.  
 
Delo, ki ga potencialno delovni medij lahko odda na bat je praviloma proporcionalno s 
količino sveže delovne zmesi, oziroma zraka, ki ga uspemo spraviti v valj, saj 
proporcionalno količi zraka dobavljamo količino goriva, da posledično ob zgorevanju 
dosežemo višje tlake in večjo ploščino v p-V diagramu. Še posebej pri visoko specifično 
obremenjenih motorjih je ključno, da med izmenjavo delovnega medija zagotovimo kar se 
da veliko količino zraka, kar je odvisno od razmer v tem obdobju. Razmere v obdobju 
izmenjave delovnega medija so odvisne od trenutnih masnih tokov vstopajočega in 
izstopajočega medija, prenosa toplote, oziroma izmenjave toplote med medijem in stenami 
valja, bata in glave valja. Odvisne so še od dela, ki se ga odvisno od vektorja gibanja bata in 
vektorja sile na bat zaradi tlaka, pridobiva ali porablja. Razmere v valju so odvisne tudi od 
količine zaostalih izpušnih plinov v valju po končanem procesu izpuha, ki zelo povišajo 
temperaturo že vsesanega zraka po začetku vsesavanja. Uspešnost izmenjave delovnega 
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medija, oziroma uspešnost procesa polnjenja valja s svežim delovnim medijem, določamo s 
parametrom volumetričnega izkoristka, kvantitativne stopnje izpiranja, ter z razmernikom 
zaostalih izpušnih plinov, ki so natančneje opisani v poglavju 2.2.1 [9]. 
 
 
2.2.1 Merila uspešnosti izmenjave delovnega medija. 
Uspešnost izmenjave delovnega medija se izraža z volumetričnim izkoristkom, kvantitativno 
stopnjo izpiranja in razmernikom zaostalih izpušnih plinov, ki jih ne uspemo spraviti iz valja 
po zaključku izpušnega procesa, ter tako manjšajo zmogljivost motorja zaradi manjšanja 
razpoložljive prostornine za svežo delovno zmes in pregrevanja sveže zmesi, ter komponent 
motorja.  
 
Volumetrični izkoristek je definiran kot razmerje med maso svežega medija (zraka), ki 
ostane v valju, po zaključenem sesalnem procesu in referenčno maso medija (zraka), pri 
referenčni temperaturi in tlaku, ki bi lahko zasedla celotno prostornino valja z batom v 
spodnji mrtvi legi, kot je zapisano z enačbo (2.8) [7]: 
 
𝜂v =
𝑚
𝑚0
, (2.8) 
 
referenčna masa je definirana kot 𝑚0 =
𝑝0𝑉g
𝑅𝑇0
 s 𝑝0 in 𝑇0 kot referenčnim tlakom in 
temperaturo okolice [7]. Ta definicija je povezana s pogoji okolice in ne s pogoji v sesalnem 
zbiralniku, ter se uporablja tudi v nadaljevanju tega dela, v poglavju 4. [19]. 
 
Volumetrični izkoristek lahko tudi presega teoretično najvišjo vrednost 𝜂v = 1, kar velja za 
motorje s prisilnim polnjenjem, kot tudi atmosferske motorje. V primeru preseganja 
teoretično najvišje vrednosti volumetričnega izkoristka lahko v valju ostane celotna količina 
dobavljenega medija (zraka), oziroma lahko določena količina medija tudi preide 
neposredno iz sesalnega kanala v izpušni kanal. To se zgodi v času hkratne odprtosti 
sesalnega in izpušnega ventila, pred koncem izpušnega takta. Kadar masa pretečenega 
svežega delovnega medija skozi valj preseže teoretično možno, vendar je volumetrični 
izkoristek manjši od dobavnega razmerja, je nekaj svežega delovnega medija prešlo 
neposredno v izpušni kanal. Dobavno razmerje je definirano z enačbo (2.9) [2]: 
 
𝛹 =
𝑚S
𝑚0
. (2.9) 
 
Uspešnost izmenjave delovnega medija, ki jo izrazimo z volumetričnim izkoristkom, lahko 
lepo prikažemo v odvisnosti od dobavnega razmerja, s pomočjo diagrama na sliki 2.9. 
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Slika 2.9: Diagram uspešnosti zamenjave delovnega medija v odvisnosti od dobavnega razmerja 
[2]. 
 
Na diagramu na sliki 2.9 so s številkami od 1 do 6 predstavljene karakteristične krivulje 
določenih primerov izpiranja valja. S številko 1 je predstavljena teoretična linearna 
karakteristika izmenjave delovnega medija v batnem motorju, kjer so zanemarjeni zaostali 
izpušni plini in kjer se predpostavi, da se vsa masa sveže dobavljene zmesi ujame v valju. 
Na krivulji številke 2 je prikazana krivulja, ki je značilna za štiritaktne motorje. Narisana je 
v celotnem območju dobavnega razmerja, ki ponazarja tudi območje dušenja pretoka zraka, 
zaradi krmiljenja obremenitve motorja. Kot vidimo je načeloma volumetrični izkoristek 
vedno nekoliko nižji od dobavnega razmerja, kar lahko pripišemo učinku mešanja sveže 
delovne zmesi z zaostalimi izpušnimi plini. V nadaljevanju krivulje 2, v vrednostih 
dobavnega razmerja nad vrednostjo 1, preide tudi volumetrični izkoristek nad vrednost 1, 
kar je pogosto predvsem pri prisilno polnjenih motorjih na polni obremenitvi, kjer je veliko 
prekrivanje odprtosti sesalnega in izpušnega ventila. Kot v primeru prisilno polnjenega 
motorja, lahko tudi pri atmosferski konfiguraciji sesalnega kolektorja, dosegamo območje 
krivulje 2, ki je nad vrednostjo dobavnega razmerja 1 in prav tako volumetričnega izkoristka, 
če pravilno izkoristimo tlačne valove, ki se generirajo v sesalnem sistemu zaradi periodične 
karakteristike delovanja MNZ (Motor z Notranjim Zgorevanjem). Kako izkoristiti te pojave 
bo opisano v poglavju 2.2.3 [2].   
 
Ostale krivulje od 3 do 6 na sliki 2.9, predstavljajo nekaj karakterističnih krivulj izpiranja za 
dvotaktni motor. Krivulja 3 predstavlja teoretično funkcijo izpiranja pri dvotaktnem motorju, 
oziroma krivulja popolnega mešanja, ki jo poznamo iz teorije kot funkcijo, ki je zapisana z 
enačbo (2.10) [2]: 
 
𝜂v = 1 − 𝑒
−Ψ. 
            
(2.10) 
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Krivulje od 4 do 6 pa predstavljajo bolj ali manj uspešno izpiranja valja dvotaktnega motorja 
odvisno od postavitve kanalov in geometrije prenosnih in izpušnih kanalov, s krivuljo 6 kot 
najslabše pričakovano uspešnostjo izpiranja. 
 
Poleg volumetričnega izkoristka in dobavnega razmerja, je dobro merilo tudi kvantitativna 
stopnja izpiranja valja, ki je definirana z enačbo (2.11) [2]: 
 
𝜂k =
𝑚
𝑚S
=
𝜂v
𝛹
. (2.11) 
 
Kvantitativna stopnja izpiranja predstavlja razmerje med maso svežega medija, ki ostane v 
valju, po zaprtju sesalnega ventila in dobavljeno maso svežega medija, ki priteka v valj skozi 
sesalni ventil. Kvantitativno stopnjo izpiranja valja lahko tako definiramo tudi kot razmerje 
med volumetričnim izkoristkom valja in dobavnim razmerjem, kakor je zapisano z enačbo 
(2.11) [2].  
 
Medtem, ko volumetrični izkoristek ponazarja razmerje med količino vsesanega zraka in 
teoretično možno količino vsesanega zraka, ponazarja razmernik zaostalih izpušnih plinov 
delež produktov zgorevanja iz preteklega cikla v zmesi delovnega medija v naslednjem 
ciklu. Razmernik zaostalih izpušnih plinov definiramo z enačbo (2.12): 
  
𝛶 =
𝑚ZP
𝑚ZR + 𝑚g + 𝑚ZP
, (2.12) 
 
kjer je 𝑚ZR + 𝑚g, seštevek mase vsesanega zraka in goriva, v začetku zaprtega segmenta 
delovnega cikla. Želeno je, da se ohranja razmernik zaostalih izpušnih plinov kar se da nizko, 
vsaj v primeru visoko zmogljivih motorjev z veliko specifično močjo, kot je motor za cestno 
hitrostno dirkanje. V primeru motorjev z EGR (Recirkulacija Izpušnih Plinov) ventilom, 
oziroma s sistemom za recirkulacijo izpušnih plinov je to razmerje celo želeno, da je visoko 
v določenih delovnih točkah, zaradi zmanjšanja razpoložljivosti kisika za tvorbo dušikovih 
oksidov. Volumetrični izkoristek in razmernik zaostalih izpušnih plinov sta neposredno 
povezana tudi preko kompresijskega razmerja valja, ki je definiran z enačbo (2.13) [7]: 
  
𝐶𝑅 =
𝑉Z + 𝑉D
𝑉Z
. (2.13) 
 
Večja kot je delovna prostornina 𝑉D, v primerjavi s prostornino zgorevalne komore 𝑉Z, večje 
je kompresijsko razmerje motorja in višji bo praviloma volumetrični izkoristek valja, zaradi 
manjše količine zaostalih izpušnih plinov, ki ostanejo v zgorevalni komori po koncu 
izpušnega takta [2]. 
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2.2.1.1 Parametri, ki imajo ključni vpliv na uspešnost izmenjave 
delovnega medija  
Parametri, ki imajo ključni vpliv na uspešnost izmenjave delovnega medija v atmosferskih 
motorjih, na katerih bo poudarek te naloge, so [9]: 
- Krmilni časi sesalnega ventila / ventilov. 
- Krmilni časi izpušnega ventila / ventilov. 
- Efektivna pretočna površina sesalnega kanala. 
- Efektivna pretočna površina izpušnega kanala. 
- Delovna prostornina valja, v razmerju z efektivnimi pretočnimi površinami sesalnega in 
izpušnega kanala. 
- Kompresijsko razmerje valja. 
- Geometrija sesalnih in izpušnih ventilov. 
- Primarna dolžina in premer sesalnega kanala v kombinaciji s prostornino in geometrijo 
sesalnega zbiralnika. 
- Primarna dolžina in premer izpušnega kanala, v kombinaciji z geometrijo ostalih 
segmentov izpušnega sistema kot je dušilec zvoka ali sistem za naknadno obdelavo 
izpušnih plinov. 
- Intenzivnost prenosa toplote iz sten sesalnega kanala in valja na svežo vtekajočo zmes 
delovnega medija. 
- Intenzivnost prenosa toplote iz produktov zgorevanja na stene valja in stene izpušnega 
kanala. 
- Tlak, temperatura in vlažnost okoliškega zraka. 
- Vrtilna frekvenca ročične gredi. 
- Kinematika bata. 
 
Vsi zgoraj našteti parametri v interakciji eden z drugim vplivajo na uspešnost izmenjave 
delovnega medija v valju motorja in posledično, kakšna bo njegova zmogljivost. Veliko 
vlogo pri izmenjavi delovnega medija ima valovna dinamika v sesalnem in izpušnem 
sistemu, katere karakteristike so tudi odvisne od zgoraj naštetih parametrov. Vpliv valovne 
dinamike v sesalnem in izpušnem sistemu je opisan v poglavju 2.2.2. 
 
 
2.2.2 Osnove izkoriščanja valovne dinamike v sesalnem in 
izpušnem sistemu za večanje volumetričnega izkoristka 
Zaradi periodične karakteristike delovanja BMNZ se v sesalnem in izpušnem sistemu 
generirajo tlačni valovi, ki jih zaradi njihove intenzitete, lahko izkoristimo v prid izmenjave 
delovnega medija. Generirajo se lahko nadtlačni valovi v primeru odprtja izpušnega ventila, 
pred izpušnim taktom, ali podtlačni valovi pri odprtju sesalnega ventila. Kako izkoristiti 
valovno dinamiko v sesalnem zbiralniku je najlažje razumeti v primeru s sesalno cevjo in 
sesalnim kanalom z enakomernim premerom z določeno dolžino. Po začetku odpiranja 
sesalnega ventila in začetku gibanja bata proti SML (Spodnja Mrtva Lega), na lokaciji 
sesalnega ventila pade tlak in posledično se generira podtlačni zvočni val, ki potuje po 
sesalni cevi do konca le te, kjer se odbije kot nadtlačni val. Nadtlačni val, če pripotuje do 
sesalnega ventila v kritičnem trenutku, lahko izredno poveča količino ujete sveže zmesi 
delovnega medija, kakor opisujejo avtorji Taylor et al. [3], Isomura et al. [4], ter Pearson in 
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Winterbone [5].  Princip odboja tlačnega vala, na odprtem delu sesalne cevi, prikazuje slika 
2.10. 
 
 
 
Slika 2.10: Princip odboja tlačnega vala na odprtem delu cevi, z obratno vrednostjo tlaka 
povratnega vala. [8]. 
 
Kot vidimo na sliki 2.10, se na koncu cevi, na prehodu v okolico ali odprti del z večjim 
presekom, nadtlačni val odbije nazaj v cev kot podtlačni val, ki potuje nazaj po cevi do 
začetnega dela. Na odprtem delu na začetku cevi, bi se ta generirani odbiti podtlačni val 
ponovno odbil kot nadtlačni val, le z manjšo amplitudo zaradi prenosnih izgub. Za 
razumevanje tega pojava je potrebno zapisati enačbe o ohranitvi energije, ohranitvi mase in 
ohranitvi gibalne količine [7].  
 
Za obravnavo določanja dolžine sesalne cevi ne moremo uporabiti predpostavke o 
karakteristični zvočni hitrosti tlačnega vala, kot v atmosferi, ker imata v tem primeru vpliv 
na naravno frekvenco nihanja medija v sesalnem kanalu tudi premer sesalne cevi in hitrost 
medija v sesalni cevi. Resonanca v sistemu sesalne cevi in valja, v času odprtega sesalnega 
ventila, pri določeni vrtilni frekvenci nastopi, ko povratni nadtlačni val prispe do sesalnega 
ventila ravno ob pravem času. Kdaj je ravno pravi čas je v večini literature temeljno delo od 
Engelman et al. [6], ki trdi, da je volumetrični izkoristek najvišji takrat, kadar nadtlačni val 
prispe do sesalnega ventila, ko je bat v položaju SML, ob predpostavki, da je takrat še 
zadostno odprt sesalni ventil.  
 
Medtem, ko na sesalni strani izkoriščamo nadtlačne valove, izkoriščamo na izpušni strani 
podtlačne valove. Po generaciji nadtlačnega vala se na odprtem delu izpušne cevi, ali na 
vmesnem povečanju pretočnega preseka, generira odbiti podtlačni val. Odbiti podtlačni val 
lahko nato izkoristimo za dodatno izpiranje izpušnih plinov iz valja pred koncem izpušnega 
takta, ter tako pomagamo zmanjšati količino zaostalih izpušnih plinov in delo, ki ga opravi 
bat za prečrpavanje. Faza nihanja nadtlačnih valov v sesalnem sistemu in podtlačnih valov 
v izpušnem sistemu, mora nujno sovpadati s fazo krmilnih časov sesalnega in izpušnega 
ventila, da lahko učinkovito izkoristimo pojav valovne dinamike [7]. 
    Teoretične osnove in pregled literature 
17 
2.2.2.1 Delitev komponent sesalnega sistema in način obravnave glavnih 
karakterističnih naravnih frekvenc v sesalnem sistemu 
štiritaktnega motorja 
V delu Matsumoto in Ohata [13] je opisano, da lahko tlačno nihanje v sesalnem sistemu 
razdelimo na tri glavne naravne frekvence, ki jih izkoriščamo za polnjenje valja. Frekvenco 
tlačnega nihanja v sistemu primarne sesalne cevi in valja v času odprtega sesalnega ventila, 
označujemo kot prvo lastno frekvenco sesalnega sistema. Frekvenco tlačnega nihanja v 
celotnem sistemu glavnih komponent sesalnega sistema in valja, označujemo kot drugo 
lastno frekvenco. Frekvenco tlačnega nihanja v primarni sesalni cevi v času zaprtega 
sesalnega ventila imenujemo tretja lastna frekvenca sesalnega sistema. Fizikalno je smiselno 
prvo in drugo naravno frekvenco obravnavati kot lastni frekvenci Helmholtzevega 
resonatorja. Tretjo naravno frekvenco pa lahko obravnavamo poenostavljeno s hitrostjo 
zvoka v mediju, kot glavnim parametrom [7]. 
 
Prva naravna frekvenca tlačnega nihanja je odvisna od geometrijskih parametrov sistema 
primarne sesalne cevi in valja, ter hitrosti zvoka. Druga naravna frekvenca pa je odvisna od 
geometrijskih parametrov vseh glavnih komponent sesalnega sistema, ki so prikazane na 
sliki 2.11 in hitrosti zvoka, ki je odvisna od termodinamskih parametrov medija. Tretja lastna 
frekvenca je odvisna samo od dolžine primarne sesalne cevi in hitrosti zvoka v mediju, saj 
poteka stojno valovanje samo znotraj primarne sesalne cevi [9]. 
 
 
 
Slika 2.11: Grafični prikaz modela z upoštevanjem prostornine valja, ter prikaz geometrijskih 
parametrov za preračun lastnih frekvenc [12]. 
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2.2.2.2 Delitev komponent izpušnega sistema in način obravnave glavnih 
karakterističnih naravnih frekvenc v izpušnem sistemu 
štiritaktnega motorja 
Tlačno nihanje v izpušnem sistemu lahko razdelimo na toliko lastnih frekvenc, kolikor je 
stopničastih sprememb premera izpušne cevi vzdolž njene dolžine. V primeru zvezne 
spremembe premera izpušne cevi, v obliki Venturijeve cevi, smatramo to kot enojno 
spremembo premera. Spremembo pretočne površine lahko implementiramo kot Venturijevo 
cev vzdolž dolžine, ali kot spojitev dveh cevi v en skupni vod z večjim premerom. Podobno 
kot pri sesalnem sistemu, delimo cevi sistema glede na zaporedje v katerem si sledijo po 
izstopu iz valja. Na sliki 2.12 je predstavljen primer poimenovanja sklopov cevi za štirivaljni 
motor. 
 
Sistem valja in primarne izpušne cevi, moramo prav tako obravnavati kot Helmholtzev 
resonator, vendar se na srečo v primeru izpuha izkaže, da lahko za osnovni analitični izračun 
resonančne vrtilne frekvence, matematični model zelo poenostavimo. Zaradi izredno visokih 
temperatur izpušnih plinov in visokih hitrosti plinov, se vrednosti resonančne vrtilne 
frekvence zelo malo razlikujejo med načinom obravnave sistema kot Helmholtzevega 
resonatorja in poenostavljeno obravnavo s povprečno zvočno hitrostjo tlačnih valov v 
izpušni cevi [14]. Eden izmed problemov na katerega naletimo je, da zelo težko določimo 
povprečno zvočno hitrost v izpušnih plinih, saj ne poznamo njihove povprečne temperature, 
prav tako pa ne poznamo njihove točne kemijske sestave. V nadaljevanju bo v poglavju  
2.2.4 opisana analitično empirična metodologija določanja povprečne temperature izpušnih 
plinov, ter določanje dolžin primarnih in sekundarnih izpušnih cevi. 
 
 
 
Slika 2.12: Poimenovanje sklopov izpušnega sistema za primer štirivaljnega motorja.  
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2.2.3 Analitična metodologija določanja naravnih frekvenc 
nihanja medija v sesalnem sistemu, ter njihova 
implementacija 
2.2.3.1 Določanje in implementacija prve naravne frekvence sesalnega 
sistema 
Pri kateri vrtilni frekvenci ročične gredi bo nastopila resonanca v sistemu primarne sesalne 
cevi in valja po modelu Helmholtzevega resonatorja, lahko zapišemo z enačbo (2.14) [6]: 
 
𝑁 =
15𝑐
𝜋
√(
𝐴c
𝑙c𝑉v
). (2.14) 
 
Iz enačbe (2.14) razberemo, da je vrtilna frekvenca pri kateri bo nadtlačni povratni val prispel 
do sesalnega ventila, ob položaju bata v SML, odvisna od zvočne hitrosti 𝑐 pri temperaturi 
v sesalni cevi, prečnega preseka sesalne cevi 𝐴c, dolžine sesalne cevi 𝑙c in povprečne 
prostornine valja 𝑉v, ki je enak polovici delovne prostornine valja plus prostornina 
zgorevalnega prostora z batom v položaju ZML [6]. 
 
Z enačbo (2.14) bi lahko za prvo približno vrednost določili dolžino in premer sesalne cevi, 
s katerima bi motor že približno dobro deloval v izbrani delovni točki. Vendar enačba (2.14) 
ne predvideva vpliva krmilnih časov sesalnega in izpušnega ventila [6]. 
 
Pri obravnavi sistema valja in sesalne cevi kot Helmholtzevega resonatorja, predpostavimo, 
da je medij v sesalni cevi kot nestisljiva masa, medij v valju pa vzmet brez masne vztrajnosti. 
Nihanje mase na vzmeti lahko tako približamo tlačnemu valovanju v cevi, kjer 
upočasnjevanje mase v spodnji legi enačimo s tlačnim porastom zaradi prihoda nadtlačnega 
valu do sesalnega ventila. Enačba (2.14) je tako poenostavitev Helmholtzevega modela, s 
samo enim harmonikom naravne frekvence in je izpeljana iz modela popisanega z enačbo 
(2.15) [12]: 
 
𝐴v
𝐴c
tan (
𝜔𝑙v
𝑐
) tan (
𝜔𝑙c
𝑐
) = 1. (2.15) 
Z enačbo (2.15) je popisan model Helmholtzevega resonatorja z več harmoniki naravne 
frekvence 𝝎 pri dveh spojenih ceveh z različnima presekoma, kjer je cev z večjim presekom 
𝐴v, zaprta in predstavlja valj s polovico hoda bata z dolžino 𝑙v [7]. Za izkoriščanje tega 
nadtlačnega vala, moramo ujeti čas enega nihaja, pri naravni frekvenci 𝜔, s časom, ki ga 
potrebuje bat za pot, za približno 170° kota zasuka RG od ZML do SML, med sesalnim 
taktom, kot je že omenjeno v poglavju 2.2.2 [12]. 
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Generacija dodatnih nadtlačnih valov ob spremembi pretočne površine primarne 
sesalne cevi 
 
V primeru spremenljivega premera primarne sesalne cevi vzdolž dolžine, v obliki lijaka, se 
generirajo dodatni nadtlačni valovi, ki pomagajo pri polnjenju valja, v začetni fazi 
vsesavanja delovnega medija, preden sesalni ventil doseže točko največjega dviga. Ti 
nadtlačni valovi so posledica dodatne vmesne spremembe pretočne površine primarnega 
kanala, kjer se po generaciji  podtlačnega vala odbijejo kot nadtlačni val [9]. Analitično je 
vpliv tega pojava na volumetrični izkoristek težko predvideti, zato je najboljši pristop kar 
numerična analiza za vsak dan primer posebej, kakor je to opisano v poglavju  4.1.2 [9]. 
 
 
Vpliv tlačnega nihanja s prvo naravno frekvenco na volumetrični izkoristek valja  
 
Na sliki 2.13 vidimo vrhove volumetričnega izkoristka v odvisnosti od vrtilne frekvence RG 
in dolžine sesalne cevi. Prvi vrh je najizrazitejši zaradi usklajenosti Helmholtzeve frekvence 
med odprtim delom cikla in frekvenco med zaprtim delom cikla v sesalnem kanalu. Z 
daljšanjem sesalne cevi pri isti vrtilni frekvenci, padeta tlačna valova iz faze z vrtilno 
frekvenco in volumetrični izkoristek močno pade, oziroma je lahko slabši kot v primeru, če 
teoretično nebi izkoriščali tlačnih valov za izpiranje valja. Če sesalno cev še podaljšujemo, 
preidemo na nov vrh volumetričnega izkoristka, kjer se vrtilna frekvenca uskladi s fazo  
drugega harmonika naravne frekvence sesalnega kanala v odprtem in zaprtem delu cikla, 
vendar je vrednost vrha manjša zaradi manjše tlačne amplitude tlačnih valov, ki jih 
izkoriščamo. Z daljšanjem sesalne cevi naprej od dolžine resonance vrtilne frekvence z 
drugim harmonikom tlačnega valovanja, ponovno pade volumetrični izkoristek, vendar še 
bolj kot pri prvem padcu iz faze, zaradi dodatnih tlačnih izgub pri toku zraka skozi daljšo 
cev. Pri določeni dolžini spet naletimo na vrh vrednosti volumetričnega izkoristka, saj se 
sistem pri določeni vrtilni frekvenci ujame s fazo naslednjega harmonika nadtlačnega valu v 
daljši cevi, ki pa ima še manjšo amplitudo kot prejšnji harmonik. Vzorec se tako nadaljuje z 
vrhovi in dolinami v diagramu volumetričnega izkoristka, z daljšanjem sesalne cevi. [7]. 
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Slika 2.13: Vpliv dolžine primarne sesalne cevi in vrtilne frekvence RG na volumetrični izkoristek 
[7]. 
 
 
2.2.3.2 Določanje in implementacija druge naravne frekvence sesalnega 
sistema 
Druga naravna resonančna frekvenca je vedno nižja od prve, saj predstavlja nihanje skozi 
celoten sesalni sistem motorja. Na drugo naravno frekvenco vpliva poleg dolžine in premera 
primarne cevi, še prostornina plenuma 𝑉 in dolžina 𝑙s, ter premer sekundarne cevi 𝐴s. 
Funkcija za aproksimacijo druge naravne frekvence, je zapisana z enačbo (2.16): 
 
𝐴s
𝐴c
cot (
𝜔𝑙s
𝑐
) =
𝜔𝑉
𝐴c𝑐
+
𝐴c𝑡𝑎𝑛 (
𝜔𝑙c
𝑐 ) + 𝐴v𝑡𝑎𝑛 (
𝜔𝑙v
𝑐 )
𝐴c − 𝐴v𝑡𝑎𝑛 (
𝜔𝑙c
𝑐 ) 𝑡𝑎𝑛 (
𝜔𝑙v
𝑐 )
+ 
+(𝑛𝑣 − 1)𝑡𝑎𝑛 (
𝜔𝑙c
𝑐
). 
(2.16) 
 
Povratni nadtlačni val, ki niha z drugo naravno frekvenco izkoriščamo na podoben način kot 
tlačni val, ki niha s prvo naravno frekvenco. Isto kot v primeru prve naravne frekvence, je 
želeno, da tlačni val prispe do sesalnega ventila v času, ko je bat v položaju SML. To je za 
primer pri isti vrtilni frekvenci zelo težko doseči, saj, če optimiziramo fazo prihoda tlačnega 
vala s prvo naravno frekvenco, bo tlačni val z drugo naravno frekvenco prispel do sesalnega 
ventila prepozno. V ta namen se druga naravna frekvenca implementira pri nekoliko nižjih 
vrtilnih frekvencah kot prva. Na ta način lahko učinkovito povečamo volumetrični izkoristek 
tudi v domeni nižjih vrtilnih frekvenc [9]. 
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2.2.3.3 Določanje in implementacija tretje naravne frekvence sesalnega 
sistema 
Poleg nadtlačnih valov, ki jih izkoriščamo za polnjenje valja ob položaju bata v SML, lahko 
izkoristimo še nadtlačni val, ki je posledica zaprtja sesalnega ventila. Ta tlačni val ima 
učinek, če preide do sesalnega ventila ravno v času odpiranja v začetku naslednjega cikla, 
ko se odprtosti sesalnega in izpušnega ventila prekrivata. Tako lahko s pomočjo nadtlačnega 
vala dodatno pomagamo pri izpiranju valja, da ostane v prostornini zgorevalnega prostora 
manjši delež zaostalih izpušnih plinov. To valovanje poteka v sesalni cevi med zaprtim 
segmentom cikla. Tlačni val se lahko tudi večkrat odbije znotraj sesalnega kanala preden se 
sesalni ventil v drugem ciklu začne odpirati. Ta pojav lahko izkoristimo pri določenih 
vrtilnih frekvencah in fazo nihanja znotraj enega cikla lahko popišemo, z enačbo (2.17) [8]: 
 
(2𝑛 − 1)𝛩t − 𝛩d = 720, (2.17) 
kjer predstavlja člen (2𝑛 − 1) število upoštevanih polnih nihajev tlačnega valu od zaprtja 
sesalnega ventila do ponovnega odprtja v naslednjem ciklu. Zakaj je izraz tako napisan je 
razvidno iz diagrama na sliki 2.14. Člen 𝛩d, predstavlja čas odprtosti sesalnega ventila, 
praviloma od položaja bata v ZML, po koncu izpušnega takta, do zaprtja sesalnega ventila 
po prehodu bata preko SML, merjeno v stopinjah zasuka ročične gredi. Člen 𝛩t, predstavlja 
čas v stopinjah kota zasuka ročične gredi, od zaprtja sesalnega ventila, do ponovnega odprtja 
pred začetkom novega cikla in je definiran z enačbo (2.18) [8]: 
𝛩t =
360𝑁
60𝑐
2𝑙𝑐 = 12
𝑁𝑙𝑐
𝑐
. (2.18) 
 
Z vpeljavo enačbe (2.18) v enačbo (2.17), lahko izpostavimo dolžino primarne cevi kot edino 
neznanko, ob predpostavljeni željeni vrtilni frekvenci 𝑁, ter poznanim predvidenim številom 
oscilacij tlačnega vala znotraj sesalne cevi izraženim z 𝑛. Navadno v praksi predpostavimo 
parameter 𝑛 = 3, ker ni priporočljivo večje število oscilacij, zaradi prevelike izgube tlačne 
energije. Podobno lahko izpostavimo tudi vrtilno frekvenco, namesto primarne dolžine 
sesalne cevi in ugotavljamo kje bo približen vrh volumetričnega izkoristka zaradi učinka 
dodatnega izpiranja izpušnih plinov po koncu delovnega cikla, kot je zapisano z enačbo 
(2.19): 
 
𝑁 =
720 + 𝛩d𝑐
(24𝑛 − 12)𝑙𝑐
. (2.19) 
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Slika 2.14: Prikaz poteka tlačne sledi na mestu sesalnega ventila, z namenom demonstracije nihanja 
tlačnih valov v zaprtem segmentu delovnega cikla [7]. 
 
Parameter 𝑛 predstavljajo trije pozitivni vrhovi v prvih 360° kota zasuka RG, medtem, ko 
celotno vrednost člena predstavlja število polnih nihajev v prvih 360° kota zasuka RG od 
prve ZML do druge [8]. Parameter 𝛩d je vrednost kota zasuka RG, kjer je vrednost tlaka pod 
0 Pa, in ga je v praksi pri prvem analitičnem procesu določanja geometrije sesalnega 
zbiralnika potrebno oceniti.  
 
 
2.2.4 Analitično empirična metodologija določanja dolžine 
primarne in sekundarne izpušne cevi, na podlagi 
empiričnih predpostavk 
2.2.4.1 Določanje teoretičnega največjega pretoka zraka skozi restriktor 
pretoka 
Največji masni pretok zraka skozi restriktor smo določali zaradi potrebe po določanju 
največje teoretične moči motorja, ki predstavlja vodilo za določanje specifične obremenitve 
motorja in povprečne temperature izpušnih plinov. Restriktor pretoka zraka v motor je 
oblikovan kot Venturijeva cev, kjer se hitrost zraka ob zožitvi poveča zaradi zakona o 
kontinuiteti. Hitrost pretoka zraka se skozi določen pretočni premer ne more biti neskončna, 
neglede na to ali je medij stisljiv ali nestisljiv. Ob obstoju najvišje hitrosti skozi pretočni 
presek, obstaja tudi največji masni pretok, ki lahko teče skozi restriktor pretoka v motor. 
Masni pretok skozi presek s površino 𝐴r je definiran z enačbo (2.20): 
     
?̇?𝑧r = 𝐴r𝜌zr𝑣zr, (2.20) 
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kjer 𝑣zr predstavlja  hitrost zraka skozi pretočni presek in 𝜌zr predstavlja  gostoto  zraka na  
mestu preseka 𝐴r. V primeru nestisljivega toka je gostota medija konstantna, zato se lahko 
ravnamo pri izračunu masnega pretoka, kar po enačbi (2.20), ob predpostavki, da je najvišja 
možna hitrost skozi restriktor enaka hitrosti zvoka v mediju, kar je enako Machovemu številu 
𝑀 = 1 [15]. Kadar imamo opravka s stisljivim tokom, kot v primeru toka zraka v motor, se 
gostota zraka s hitrostjo in pretočno površino stalno spreminja, zato je potrebna drugačna 
obravnava. Predpostavi se tudi izentropno stanje energijskih preobrazb za poenostavitev, kot 
v našem primeru. Za določitev največjega teoretičnega masnega pretoka v motor lahko 
zapišemo  enačbo (2.21) [15]: 
 
?̇?𝑧max =
𝐴r𝑝t
√𝑇t
√
𝜅
𝑅
𝑀(1 +
𝜅 − 1
2
𝑀2)
−
𝜅+1
2(𝜅−1). (2.21) 
 
 
Določanje teoretično najvišje vrtilne frekvence  
 
Najvišjo teoretično vrtilno frekvenco motorja, kjer bi motor naj dosegel najvišjo moč, 
določamo na podlagi predpostavke o volumetričnem izkoristku z vrednostjo: 𝜂v = 1. Vrtilna 
frekvenca, kjer bo hitrost toka zraka skozi restriktor dosegla hitrost zvoka, je zapisana z 
enačbo (2.22) [14]: 
 
𝑁max = 60 · k ·
?̇?𝑧max
𝑉D𝑛v𝜌zr
[𝑚𝑖𝑛−1].     (2.22) 
 
 
2.2.4.2 Definicija in določanje parametra srednjega efektivnega tlaka 
Srednji efektivni tlak motorja predstavlja merilo za specifično obremenitev motorja in je 
definiran kot normiran navor motorja glede na delovno prostornino motorja. Srednji 
efektivni tlak za štiritaktni motor lahko zapišemo z enačbo (2.23) [2]: 
 
𝑝e =
𝑀e · 4𝜋
𝑉D
, (2.23) 
 
kjer 𝑀e, predstavlja moment na izstopni gredi motorja in 𝑉d predstavlja skupno delovno 
prostornino motorja. V praksi se za določanje srednjega efektivnega tlaka štiritaktnega 
motorja, zaradi praktičnosti, uporablja enačba (2.24) [14]: 
 
𝐵𝑀𝐸𝑃[𝑏𝑎𝑟] =
1200000 · 𝑃[𝑘𝑊]
𝑉D[𝑐𝑚3] · 𝑛v · 𝑁[𝑚𝑖𝑛−1]
. (2.24) 
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2.2.4.3 Določanje teoretično najvišje moči motorja 
Teoretično najvišja moč motorja se določa na podlagi izračunanega največjega masnega 
pretoka zraka skozi restriktor pretoka po enačbi (2.21), in sorazmerne količine goriva pri 
tem pretoku zraka. Predpostaviti je potrebno termični izkoristek pri ekspanziji med delovnim 
taktom. Za določanje približnega termičnega izkoristka se lahko opiramo na značilne 
vrednosti  za Ottov motor, pri polni obremenitvi. Za določitev izstopne moči na gredi 
motorja, moramo predpostaviti tudi približno stopnjo izgube moči zaradi trenja, ki jo lahko 
prav tako ocenimo, glede na značilne vrednosti, ki se gibljejo okoli 10%. Izstopno moč na 
gredi motorja, smo tako izračunali s pomočjo enačbe (2.25) [14]: 
 
𝑃𝑚𝑎𝑥 =
?̇?𝑧max · 𝐻sp · 𝜂𝑡ℎ · 𝜂𝑚𝑒ℎ
𝐿ste
. (2.25) 
 
V enačbi (2.25) predstavlja parameter 𝐿ste stehiometrično razmerje med zrakom in uporabljenim 
gorivom. Stehiometrično razmerje zraka in goriva v našem primeru je 14.5:1, torej ena enota goriva 
na 14.5 enot zraka. Zato lahko v našem primeru zapišemo 𝐿st =14.5 [14]. 
 
 
Aproksimativno določanje najvišje moči motorja pri drugih vrtilnih frekvencah  
 
Pri drugih vrtilnih frekvencah lahko aproksimativno določimo najvišjo moč, kar na podlagi 
predpostavke o linearni karakteristiki moči motorja v celotni domeni vrtilnih frekvenc. Ob 
predpostavki linearne karakteristike moči naredimo znatno napako, saj realno navor z 
višanjem vrtilne frekvence praviloma pada, vendar je vseeno v tej točki analize smiselno 
narediti to predpostavko, ker nimamo boljše osnove. Za določitev približne moči pri ostalih 
vrtilnih frekvencah, lahko s poznavanjem teoretično najvišje moči zapišemo enačbo (2.26) 
[14]: 
 
𝑃N =
𝑃max𝑁N
𝑁max
. (2.26) 
 
 
2.2.4.4 Določanje povprečne temperature izpušnih plinov vzdolž 
izpušnega sistema 
V delu Gordona P. Blaira [14] je navedena odvisnost povprečne temperature izpušnih plinov 
vzdolž dolžine, od srednjega efektivnega tlaka motorja (BMEP), oziroma indiciranega 
srednjega efektivnega tlaka. Avtor navaja, da je povprečna temperatura izpušnih plinov 
približno sorazmerna z vrednostjo srednjega efektivnega tlaka. Povprečne temperature 
vzdolž izpušnega sistema so seveda odvisne tudi od same zasnove, geometrije in dolžine 
sistema, vendar za prvo oceno se lahko zanesemo le na približno vrednost srednjega 
efektivnega tlaka. V preglednici 2.1 so navedene približne pričakovane povprečne 
temperature izpušnih plinov ob upoštevanju te trditve [14]. 
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Preglednica 2.1: Povprečne temperature izpušnih plinov vzdolž izpušne cevi, v odvisnosti od 
specifične obremenitve motorja [14]. 
BMEP [bar] 𝑻𝐢𝐩 [°C] 
11+ 650 
9-10 600 
8 500 
5 350 
 
 
2.2.4.5 Končno določanje dolžin primarne in sekundarne izpušne cevi 
Pred končno določitvijo dolžin je najprej potrebno določiti še povprečno hitrost tlačnih valov 
znotraj izpušne cevi, ki jo definiramo z enačbo (2.27) [14]: 
 
𝑐𝑖𝑝 = √𝜅𝑖𝑝 · 𝑅𝑖𝑝 · 𝑇ip[𝐾], (2.27) 
 
Nato z enačbama (2.28) in (2.29), določimo željen primarni in sekundarni čas od generacije  
nadtlačnega vala, do povratka nazaj do izpušnega ventila 𝑡pr in 𝑡sek: 
 
𝑡pr = (
𝑁
60
)
−1
·
𝛩pr
360
,   (2.28) 
 
𝑡sek = (
𝑁
60
)
−1
·
𝛩sek
360
,   (2.29) 
 
kjer parametra 𝛩pr in 𝛩sek, predstavljata  kota zasuka RG v katerem je željen povratek 
podtlačnega vala nazaj do izpušnega ventila po generaciji nadtlačnega vala ob odprtju 
izpušnega ventila. Povratek podtlačnega vala, ki je generiran na prehodu iz primarne v 
sekundarno cev, je željen v času, ko je izpušni ventil v položaju največje odprtosti. Povratek 
podtlačnega vala, ki se generira na izstopu iz sekundarne cevi v okolico, je pa željen pri 
položaju bata v ZML, pred koncem izpušnega takta [14]. Te kote se določa na podlagi 
krivulje dviga izpušnega ventila v odvisnosti od kota zasuka RG. Nazadnje lahko z 
enačbama (2.30) in (2.31), končno določimo tudi predvideni dolžini primarne in sekundarne 
izpušne cevi, merjeno od začetka vstopa v izpušni kanal: 
 
𝑙pic =
𝑐ip · 𝑡pr
2
, (2.30) 
 
𝑙𝑠𝑖𝑐 =
𝑐ip · 𝑡sek
2
. (2.31) 
 27 
 
3   Metodologija raziskave 
3.1 Analitični izračuni osnovnih geometrijskih 
parametrov sesalnega sistema 
Osnovno geometrijo smo določali na podlagi tehnike, ki je opisana v poglavju 2.2.3. Po 
istem principu, kot je prikazan na sliki 2.11, smo se ravnali pri konstrukciji sesalnega sistema 
za laboratorijsko uporabo, ki je predstavljal merodajno osnovo za optimizacijo. Torej 
komponente sesalnega sistema so bile: 
- Primarna sesalna cev, 
- Plenum, 
- Sekundarna sesalna cev, 
- Venturijeva cev, oziroma restriktor pretoka ∅20mm, 
- Loputa za krmiljenje obremenitve motorja. 
 
Za določanje geometrijskih parametrov smo se odločili, da se ravnamo izključno po 
omenjeni metodi iz katere izhajajo enačbe (2.15), (2.16) in (2.19), saj je to najzanesljivejši 
in najhitrejši način za pridobitev najboljših vrednosti ključnih geometrijskih parametrov za 
prvo iteracijo. Enačbi (2.15) in (2.16) sta zelo kompleksni za ročno reševanje, zato smo za 
reševanje uporabili programski paket MatLab in napisali program, da smo lahko parametre 
iterativno optimizirali in hitro pridobivali vrednosti vseh treh naravnih frekvenc sistema ob 
vsaki posamezni variaciji določene spremenljivke, kot je dolžina ali presek primarne sesalne 
cevi. Koda za MatLab program je vključena v delu, kot priloga A, kjer so v kodi vključene 
tudi končne vrednosti geometrije po končanih preračunih. Želeli smo ohraniti kar se da 
enostavno konstrukcijo sesalnega sistema, zaradi najboljšega možnega ujemanja z 
analitičnimi izsledki, bolj točnega predvidevanja pretočnih koeficientov pri poznejši izdelavi 
numeričnega modela in seveda zaradi poenostavitve izdelovalnega procesa. Primarne 
sesalne cevi smo izdelali iz ravnih, okroglih, aluminijastih cevi, prav tako zaradi boljšega 
ujemanja z analitičnimi izsledki in lažjo numerično validacijo pri poznejšem delu. Primarne 
sesalne cevi smo zaradi enostavnosti pritrdili kar na originalno ohišje krmilnih loput 
sesalnega sistema, le, da smo lopute odstranili, da smo omogočili prosti pretok zraka  v valje 
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motorja, saj smo za krmiljenje obremenitve uporabljali loputo lastne konstrukcije. Izdelan 
in vgrajen sesalni sistem s krmilno loputo je prikazan na sliki 3.1. 
 
 
 
Slika 3.1: Vgrajen laboratorijski sesalni sistem z vsemi komponentami na zavori Borghi &Saveri. 
 
 
3.2 Analitični izračuni osnovnih geometrijskih 
parametrov izpušnega sistema 
Obravnavani motor je tri valjni, zato smo uporabili način konstrukcije izpušnega sistema z 
združitvijo posameznih primarnih cevi iz vsakega valja v skupno sekundarno cev, ki se nato 
zaključi z izstopom v okolico. Za prvo iteracijo konstrukcije, smo vzeli za osnovo kar 
originalni izpušni sistem brez zvočnega dušilca, ter ga predelali, da je ustrezal naši 
konfiguraciji z restrikcijo pretoka zraka. Izpušni sistem je bil zelo dobra osnova za prvo 
iteracijo, pri uporabi na meritvah, saj je bilo tudi pričakovano, da se končna verzija po 
optimizaciji ne bo bistveno razlikovala od te. Prav tako nam je pa zelo olajšalo delo z 
izdelavo, kar je bil eden glavnih argumentov, da smo izhajali iz originalne konfiguracije. 
Najboljša metoda s katero smo lahko določili približno potrebno dolžino primarne in 
sekundarne izpušne cevi, je opisana v poglavju 2.2.5. Najprej smo s pomočjo enačbe (2.21) 
določili največji moženi masni pretok zraka skozi restriktor. 
Vrednosti parametrov, ki smo jih vnesli v enačbo (2.21) so: 
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- Pretočna površina: 𝐴r =
𝜋𝐷r
2
4
=
𝜋0.02𝑚2
4
= 3.1415 · 10−4[𝑚2] 
- Totalni tlak: 𝑝t = 100000 [𝑃𝑎] = 1 [𝑏𝑎𝑟] 
- Totalna temperatura: 𝑇t = 298 [𝐾] 
- Razmerje specifičnih toplot: 𝜅 = 1.4. 
 
Vrednost največjega teoretičnega masnega pretoka zraka skozi restriktor je znašala ?̇?𝑧max =
0.0735543 
𝑘𝑔
𝑠
. V naslednjem koraku smo morali določiti vrtilno frekvenco motorja kjer se 
je skozi restriktor pojavil zvočni tok zraka. Za to določanje smo predpostavili volumetrični 
izkoristek motorja na vrednost 1 in vrtilno frekvenco RG izračunali z enačbo (2.22). 
 
Vrednosti parametrov, ki smo jih vnesli v enačbo (2.22) so: 
- Koeficient taktnosti za štiritaktni motor: k = 2 
- Delovna prostornina: 𝑉D = 225 [𝑐𝑚
3] 
- Število valjev: 𝑛v = 3 
- Gostota zraka: 𝜌zr =
𝑝t
𝑅𝑇t
= 1.169 [
𝑘𝑔
𝑚3
]. 
 
Teoretična najvišja vrtilna frekvenca motorja je na podlagi izračuna znašala, 𝑁max =
11185.9 𝑚𝑖𝑛−1. To je vrtilna frekvenca, ki predstavlja tudi najvišjo vrtilno frekvenco RG, 
do katere je motor smiselno vrteti, saj se bo ob vsakem povišanju vrtilne frekvence RG, tlak 
v polnilnem zbiralniku zmanjšal, s tem pa bo padla tudi indicirana moč motorja. Prav tako 
bi se ob višanju vrtilne frekvence preko teoretično najvišje, povečevala ploščina negativne 
zanke v p-V diagramu cikla, kar bi dodatno zmanjšalo neto moč motorja. 
 
V naslednjem koraku smo določali najvišjo teoretično predvideno indicirano in izstopno moč 
motorja po enačbi (2.25):  
 
vrednosti parametrov, ki smo jih vnesli v enačbo (2.25) so: 
- Spodnja kurilna vrednost goriva: 𝐻sp = 43.5 · 10
6 [
𝑗
𝑘𝑔
] 
- Termični izkoristek delovnega cikla: 𝜂𝑡ℎ = 0.33 
- Mehanski izkoristek delovnega cikla: 𝜂𝑚𝑒ℎ = 0.9. 
 
Vrednost spodnje kurilne vrednosti goriva smo določili na podlagi privzete vrednosti, ki smo 
jo uporabljali tudi tekom numeričnih simulacij, saj se kurilna vrednost bencina z vrednostjo 
RON zanemarljivo malo spreminja [19]. Termični in mehanski izkoristek delovnega cikla 
smo določili glede na priporočila iz dela avtorja Gordona P. Blaira [14]. Teoretična moč 
motorja je na podlagi izračuna z enačbo (2.25) znašala: 𝑃𝑚𝑎𝑥 = 65.54 𝑘𝑊, kar je tudi 
približno najvišja pričakovana moč motorja na gredi, ki jo bomo predvidoma izmerili na 
meritvah, v primeru, da smo dobro zastavili  osnovne vrednosti geometrijskih parametrov 
sesalnega in izpušnega sistema. 
 
Delovna točka, kjer je najbolj smiselno optimizirati zmogljivost motorja, ni nujno točka kjer 
želimo najvišjo moč, saj na polni moči pri najvišji vrtilni frekvenci motor obratuje najmanj 
časa med dirko. Osredotočiti smo se morali na izbrano optimalno vrtilno frekvenco, kjer 
bomo dobili najboljšo navorno krivuljo, ki bo zadovoljiva že v nižjih do srednjih vrtilnih 
frekvencah. Tako bi zagotovili boljšo vozno karakteristiko dirkalnika, saj bi bila moč 
motorja veliko bolj zvezna, z enakomernejšim porastom navora. Najbolj smiselno je 
optimizirati sesalni in izpušni sistem na točki najvišjega pričakovanega navora. Najvišji 
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pričakovan navor pa ni odvisen samo od geometrije sesalnega in izpušnega sistema, ampak 
tudi od krivulj dviga sesalnega in izpušnega ventila. Za krmiljenje časov dviga sesalnega in 
izpušnega ventila smo obdržali originalno konfiguracijo, z originalnima odmičnima gredema 
in originalno nastavitvijo faze. Torej za določitev optimalne delovne točke  smo uporabili 
originalne diagrame navora in moči iz meritev na motociklu, iz katerega smo vzeli pogonski 
agregat. Ugotovili smo, da ima motor v originalni konfiguraciji najvišji navor pri vrtilni 
frekvenci 9500 min-1 [22]. Ker se motor v originalnem stanju zavrti do višje vrtilne 
frekvence, kot ga bomo mi pričakovano uporabljali, zaradi restrikcije pretoka zraka, smo se 
odločili optimizirati sesalni in izpušni sistem na vrtilni frekvenci 9000 min-1. Delovno 
območje, v katerem naj bi motor na dirkalniku obratoval pa je med 7000 in 11500 min-1. 
Torej je smiselna optimizacija tudi s stališča, da zagotovimo najboljšo možno navorno 
karakteristiko v tem razponu vrtilnih frekvenc. 
 
V naslednjem koraku smo potrebovali približno poznavanje moči motorja v delovni točki 
9000 min-1 pri polni obremenitvi. To smo izračunali kar s predpostavko linearne 
karakteristike moči skozi območje vrtilnih frekvenc. Torej smo moč pri 9000 min-1 določili 
kar z linearno interpolacijo po enačbi (2.26). 
Iz enačbe (2.26) smo z vstavitvijo vrednosti za 𝑁9000 = 9000 𝑚𝑖𝑛
−1, dobili vrednost moči 
na gredi motorja pri vrtilni frekvenci 9000 min-1, 𝑃9000 = 52.73 𝑘𝑊. 
Ob znani moči pri vrtilni frekvenci 9000 min-1, pri polni obremenitvi, smo lahko naprej 
določali srednji efektivni tlak v valju in določili povprečno temperaturo izpušnih plinov v 
izpušnem sistemu [14]. Srednji efektivni tlak v delovni točki optimizacije smo določali po 
enačbi (2.24) [14]. 
 
Z vstavitvijo predhodno izračunanih vrednosti parametrov v enačbo (2.24), smo dobili 
vrednost 𝐵𝑀𝐸𝑃9000 = 10.42 bar. Povprečno temperaturo izpušnih plinov smo lahko sedaj 
določili z linearno interpolacijo, na podlagi preglednice 2.1. Vrednost povprečne 
temperature izpušnih plinov je tako znašala 𝑇ip = 621°𝐶. Iz povprečne temperature smo 
lahko izračunali tudi povprečno hitrost zvoka v izpušnem sistemu po enačbi (2.27) in na 
podlagi te hitrosti tudi približno dolžino primarne cevi od izpušnega ventila do združitve treh 
cevi v skupni vod, ter dolžino sekundarne cevi, od spoja v skupni vod, do izstopa v okolico. 
Dolžino primarne cevi smo določali na podlagi enačbe (2.30) in dolžino sekundarne cevi na 
podlagi enačbe (2.31) [14]. 
 
Iz enačbe (2.27) smo dobili z vstavitvijo približnih vrednosti konstant 𝜅ip = 1.315 [23] in 
𝑅ip = 274 𝐽/𝑘𝑔𝐾 [14], povprečno hitrost tlačnih valov v izpušni cevi, ki je znašala 𝑐𝑖𝑝 =
567.7 
𝑚
𝑠
. Nazadnje je bilo potrebno določiti še kote trajanja odprtosti izpušnega ventila za 
željen povratek podtlačnih valov, kot je opisano v poglavju 2.2.5.5. Odčitali smo jih iz 
krivulj dvigov ventilov in znašata 𝛩pr = 116°, ter 𝛩sek = 212°. Ob rešitvi enačb (2.30) 
in (2.31), pridobimo željeni vrednosti primarne in sekundarne dolžine, ki sta znašali, 𝑙pic =
0.667 𝑚, 𝑙𝑠𝑖𝑐 = 1.114 𝑚. Izdelan in vgrajen izpušni sistem za laboratorijsko uporabo je prav 
tako prikazan na sliki 3.1. 
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3.3 Eksperimentalni del 
V javno dostopni literaturi po našem vedenju ni podatkov o izvedbi laboratorijskih meritev 
izbranega motorja na zavori v laboratoriju, zato je bilo potrebno preizkuševališče zasnovati 
brez uporabe predhodnega znanja. Potrebno je bilo izdelati vse priključke za merilne sisteme 
in sisteme za samo funkcionalnost motorja, ki so lahko za potrebe meritev vsakega motorja 
drugačni. Treba je bilo nujno izdelati tudi vsa mehanska vpetja, ki sicer še niso bila primerna 
za vpetje našega motorja. Poleg tega, smo morali izdelati novo električno napeljavo za 
krmiljenje vbrizga goriva in vžiga, samo za potrebe preizkusa. Merjeni motor je tipa 
Triumph Daytona 675R, s 675 cm3 delovne prostornine in se standardno uporablja v 
motociklih znamke Triumph. Ostali osnovni tehnični podatki o motorju so prikazani v 
preglednici 3.1. Gorivo, ki se standardno uporablja za ta tip motorja je bencin s številom 
RON=100. 
 
Preglednica 3.1: Podatki o motorju [22]. 
Model motorja:               Triumph Daytona 675R 
Hod bata:                        52.3 mm 
Premer bata:                   74 mm 
Kompresijsko razmerje: 13.8:1 
Dolžina ojnice:               104.6 mm 
Število valjev:                3 
Sistem hlajenja:             Vodno hlajenje, z integrirano mehansko vodno črpalko. 
                                       Oljno hlajenje z integriranim prenosnikom toplote olje-zrak. 
Vžigalni sistem:             Elektronski vžig z indukcijskimi tuljavami, krmiljen z motornim  
                                       računalnikom. 
Način dovoda goriva:    Sistem s tlakom vbrizgavanja 3 bar, vbrizg preko elektronsko 
                                       krmiljenih injektorjev. Dovod goriva v injektorje preko skupnega 
                                       voda. 
 
 
3.3.1 Posebej izdelane komponente merilne verige 
3.3.1.1 Prirobnica za prenos moči na zavoro 
Za prenos moči na zavoro in za krmiljenje obremenitve in meritve moči motorja, smo izdelali 
prirobnico za spojitev standardne prenosne gredi iz zavore na izstopno gred iz menjalnika 
motorja. Najenostavnejša je bila izvedba z uporabo originalne izstopne gredi na menjalniku 
motorja, s prenosom moči preko zobnika na prirobnico in naprej iz gredi na zavoro.  
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Slika 3.2: Povezava motorja preko pogonskega zobnika, z zavorno gredjo GKN serije 228. 
 
Poleg zahteve za mehansko vzdržljivost je bilo potrebno zagotoviti še najmanjšo možno 
ekscentričnost, oziroma opletanje pogonske gredi ob obratovanju, ker opletanje lahko 
privede do poškodb gredi. Gred dopušča malo ekscentričnost, vendar smo uspeli zagotoviti 
odstopanje iz centra za manj kot 0.1mm, tako vzdolžno, kot čelno. Na sliki 3.2 je prikazan 
tudi proces meritve čelnega opletanja gredi, z merilno urico. 
 
 
3.3.1.2 Gred in prirobnica zaznavala CDM 
Eden največjih problemov je bil izdelati zanesljivo povezavo RG z merilnikom kota zasuka 
ročične gredi. Merjenje kota zasuka RG je bilo nujno, ker smo merili tudi tlak v valju in 
poznavanje položaja bata glede na tlačni signal je bilo ključnega pomena za analizo 
zgorevanja v valju in posledično za validacijo numeričnega modela. 
 
Ugotovili smo, da bo najboljše izvesti priklop zaznavala CDM (Zaznavalo Kota Zasuka 
Ročične Gredi) na magnet alternatorja, preko navoja, ki se sicer uporablja za odstranitev 
magneta. Izvesti je bilo potrebno tudi izstop iz pokrova magneta, ki sicer tudi ni predviden 
v originalni konfiguraciji motorja. Gred smo izdelali iz jekla C45, s postopkom struženja. 
Po struženju smo jo tudi indukcijsko kalili zaradi zagotovitve višje trdote tekalne površine 
radialnega grednega tesnila, ki je tesnil proti okolici in preprečeval puščanje olja. Prirobnica 
je bila izdelana iz aluminija kakovosti Al-6061, ter privijačena na gred s pomočjo M8 vijaka. 
Velikega pomena je bila zagotovitev kar se da majhne ekscentričnosti teka gredi in 
kombinacije sklopa gredi in prirobnice. Dovoljena ekscentričnost teka na mestu zunanjega 
roba prirobnice, ni smela presegati 0.04mm, kar je predstavljalo velik izziv pri točnosti 
izdelave.  
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Slika 3.3: Merjenje ekscentričnosti teka prirobnice za pritrditev zaznavala CDM. 
 
Po odpravi opleta izstopne prirobnice, ekscentričnost ni presegala vrednosti 0.03mm, kar je 
v mejah sprejemljivega. V nasprotnem primeru, če prirobnica preveč opleta, bi lahko 
zaznavalo odpovedalo, ko bi RG dosegala visoke vrtilne frekvence. Postopek merjenja 
ekscentričnosti izstopne prirobnice je prikazan na sliki 3.3. 
 
 
3.3.1.3 Nosilci motorja na zavori 
Preden smo lahko začeli z meritvami, je bilo najprej potrebno motor vpeti na zavoro. Morali 
smo zasnovati in izdelati posebne nosilce za vpetje. Zaradi preprečitve morebitnih napak pri 
izdelavi nosilcev motorja za zavoro, smo geometrijo agregata najprej skenirali s 3D (Tro-
Dimenzionalno) skenerjem, da smo lahko na podlagi tega naredili dober model. Prav tako 
smo na podlagi tega konstruirali prirobnico za prenos navora. Najpomembnejša lastnost 
nosilcev motorja za vpetje na zavoro je bila zadostna togost, saj najbolj smo se bali, da bi 
med obratovanjem nosilci odpovedali. S tem razlogom smo nosilce dimenzionirali z velikim 
varnostnim faktorjem. Na sliki 3.4 so z oranžno barvo pobarvani nosilci za vpetje motorja 
na nosilne vilice zavore. 
 
 
Metodologija raziskave 
34 
 
Slika 3.4: Motor vgrajen na nosilce in fiksiran na nosilne vilice zavore. 
 
 
3.3.2 Metodologija preizkusov 
Ključno za izvedbo validacije numeričnega modela in samo izdelavo matrike vbrizga goriva 
in vžiga je bilo merjenje nekaterih najpomembnejših parametrov motorja. Te parametre smo 
morali meriti po najboljših možnih metodah, ki so nam bile na voljo. Le tako smo lahko 
zagotovili najmanjšo možno merilno negotovost in kakovost končnih rezultatov. Posamezne 
metode merjenja najbolj ključnih parametrov so opisane v nadaljevanju. 
 
 
3.3.2.1 Meritev tlačne sledi v valju 
Dinamično merjenje tlaka v vsaj enem valju je nujno za izvedbo kalibracije zgorevanja v 
valju, saj se program matematično opira na krivuljo tlaka za določanje parametra ROHR 
(Rate of Heat Release) in splošne energijske bilance motorja. Tlak smo merili s pomočjo 
kalibriranega piezo-električnega tlačnega zaznavala AVL GH14D, ki je po dostopni ceni 
zelo primerno za tovrstno meritev zaradi zelo dobre dinamične odzivnosti. Edina slabost je, 
da ne merimo absolutnega tlaka ampak relativen tlak, ki je razlika med merjenim tlakom in 
referenčnim v okolici, ki pa zaradi velike dinamike delovanja motorja, lokalno zelo niha.  
 
Merjeni motor v originalni izvedbi nima mesta za vgradnjo tovrstnega zaznavala, zato smo 
morali v glavi motorja v prvi valj izdelati vgradno mesto z dostopom v zgorevalno komoro 
valja, da se je lahko tlačno zaznavalo sploh vgradilo, kot je prikazano na sliki 3.5. 
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Slika 3.5: Prikaz vgrajenega piezo-električnega zaznavala tlaka v prvem valju motorja, preko 
posebej izdelane izvrtine, ki omogoča dostop v zgorevalni prostor. 
 
Poleg merjenja tlaka v valju je bilo potrebno meriti tudi kot zasuka ročične gredi glede na 
zgornjo mrtvo lego bata, saj samostojen podatek o tlačni sledi ne pomeni nič brez podatka o 
položaju bata v danem trenutku obravnave cikla. Meritev kota zasuka ročične gredi smo 
izvedli s pomočjo merilnika CDM (Crankshaft Degree Measurement) proizvajalca Kiestler  
tipa 2613B, ki omogoča ločljivost merjenja do 0.1°. Tlačno sled je bilo potrebno meriti glede 
na točen položaj ročične gredi, oziroma bata. V ta namen je bilo potrebno določiti začetek 
merjenja tlačne sledi glede na kot zasuka ročične gredi na zaznavalu CDM. Zaznavalo CDM 
je bilo tako nujno potrebno kalibrirati glede na položaj zgornje mrtve lege bata, ki je 
najboljša oziroma najbolj točna referenčna točka za meritev tlačne sledi. Zgornjo mrtvo lego 
bata se je določalo s pomočjo kapacitivnega zaznavala (COM tip 2653) oddaljenosti bata od 
konice merilne sonde. Kapacitivno zaznavalo smo vstavili v izvrtino za svečko, kar se da 
blizu bata v zgornji mrtvi legi. Motor smo zagnali med kalibracijo zaznavala CDM samo na 
dva valja, saj prvi valj ni imel vgrajene vžigalne svečke. 
 
Tlačno sled smo merili z ločljivostjo 0.5° kota zasuka ročične gredi, ker meritev z 
ločljivostjo 0.1° kota zasuka ročične gredi nismo uspeli izvesti. Izkazalo se je, da je bila 
ločljivost 0.5° prav tako dobra vrednost za dobre rezultate. Vgrajen merilnik CDM je 
prikazan na sliki 3.6. 
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Slika 3.6: Merilnik kota zasuka RG, Kiestler  tipa 2613B, vgrajen na posebej izdelano prirobnico in 
gred, ki je pritrjena na RG motorja. 
 
 
3.3.2.2 Merjenje masnega pretoka zraka 
Zelo pomembno pri meritvi je bilo merjenje masnega pretoka zraka, saj je brez tega podatka 
kalibracija zgorevanja in validacija modela nemogoča. V vsaki delovni točki je bil podatek 
o masnem pretoku zraka zelo pomemben zaradi določanja energijske bilance pri kalibraciji 
zgorevanja, prav tako je ta podatek predstavljal osnovo za primerjavo numeričnega modela 
z eksperimentalno pridobljenimi vrednostmi. Masni pretok zraka smo merili s pomočjo 
laminarnega merilnika pretoka. Merilnik deluje tako, da v merilnik vstopa turbulenten tok 
zraka in se v seriji cevk, ki so v šopu, uredi v laminaren tok, kakor je prikazano na sliki 3.7. 
Na vstopu in izstopu iz cevk merimo statični tlak, katerega razlika predstavlja vhodni 
podatek za izračun volumskega pretoka zraka. Višja kot je hitrost v cevkah, višje je 
Reynoldsovo število in višji je tlačni padec, kar lahko izkoristimo za izračun volumskega 
pretoka medija s pomočjo razvitega matematičnega modela. Masni pretok se izračuna 
posredno na podlagi podatkov volumskega toka zraka in njegove temperature oziroma 
gostote [16]. 
 
 
 
Slika 3.7: Shema principa delovanja laminarnega merilnika pretoka zraka [16]. 
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Slika 3.8: Laminarni merilnik pretoka zraka, vgrajen na krmilno loputo obremenitve, preko posebej 
izdelanega priključka. 
 
Na sliki 3.8 je prikazan tudi vgrajen merilnik pretoka zraka na krmilno loputo obremenitve, 
ki se je uporabljal med meritvijo. 
 
 
3.3.2.3 Merjenje masnega pretoka goriva 
Gorivo, ki smo ga uporabili je bencin s številom RON=100, ki je splošno dostopno gorivo 
na bencinskih črpalkah. Željena je uporaba goriva s čim višjim oktanskim številom, ker je 
kompresijsko razmerje našega motorja zelo visoko in sicer 1:13.8, ter vrtilne frekvence 
dosegajo vrednosti preko 10000 min-1. 
 
Masni pretok goriva smo merili s pomočjo namenskega merilnik pretoka, ki je bil vgrajen v 
tokokrogu. Gorivo je najprej teklo iz rezervoarja v merilnik in naprej po vodu goriva v 
črpalko goriva. Po črpalki goriva se je vod razdelil preko regulatorja tlaka goriva, ki je 
deloval kot povratek odvečnega goriva. Za regulatorjem tlaka je gorivo teklo neposredno v 
injektorje, ki so bili krmiljeni preko motornega računalnika. Masni pretok goriva se izmeri 
takoj po vstopu goriva v merilnik, zato, da ne izmerimo tudi masnega pretoka goriva, ki 
preko tlačnega regulatorja zaokroži nazaj v merilnik. Tako izmerimo le absolutni masni 
pretok. Merilnik pretoka goriva deluje s pomočjo mehanskih zasukov para zobnikov, ki jih 
gorivo odriva. Z zasukom zobnikov izmerimo vrednost o volumskem pretoku goriva, s 
poznavanjem masnih lastnosti goriva in temperature pa posredno izračunamo gostoto goriva 
in masni pretok, podobno kot pri meritvi pretoka zraka. Na sliki 3.9 je shematski prikaz 
delovanja merilnika pretoka goriva, z vključenimi ključnimi komponentami. 
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Slika 3.9: Prikaz osnovnega principa delovanja merilnika pretoka goriva [17].  
 
 
3.3.2.4 Merjenje temperature izpušnih plinov in razmernika zraka in 
goriva 
Pomembna parametra o delovanju motorja sta temperatura izpušnih plinov, ter razmernik 
zraka in goriva, oziroma parameter 𝜆, ki je definiran z enačbo (2.2). S pomočjo poznavanja 
parametra 𝜆 smo lahko nastavljali matriko vbrizga goriva v odvisnosti od vrtilne frekvence 
motorja in tlaka v sesalnem kolektorju.  
 
Razmernik zraka in goriva smo merili za vsak valj posebej, da smo lahko primerjali 
odstopanja med polnjenji vsakega posameznega valja, zaradi neenakomernega toka zraka v 
posamezni valj, bodisi zaradi vpliva enega valja na drugega preko valovne dinamike, ali 
slabšega pritoka zraka. Ob odstopanju v razmerniku zraka med valji, smo lahko primerno 
korigirali vbrizg goriva za vsak valj posebej, glede na izmerjen razmernik zraka in goriva. 
Razmernik zraka in goriva smo merili s pomočjo lambda sonde Bosch LSU 4.9, ki je 
povezana preko LSU 4.9 kabla na krmilnik Innovate LC-2. Uporabili smo tri lambda sonde, 
kakor je prikazano na sliki 3.10, zato so bili potrebni tudi trije krmilniki, ki smo jih povezali 
zaporedno z `daysy chain (marjetica)` vezavo. Zadnji krmilnik v vezavi je bil nato povezan 
z računalnikom preko USB kabla, kjer smo vrednosti lahko sproti odčitavali in beležili. 
Matriko vbrizga goriva in vžiga smo pisali pred dejansko končno meritvijo, z iteracijami 
obratovanja v posameznih delovnih točkah. Popravke v matriki smo izvajali aktivno med 
obratovanjem motorja, vendar glavne podrobnejše nastavitve smo izvajali po natančnejši 
analizi vrednosti parametrov 𝜆 in temperatur izpušnih plinov v posameznem valju. 
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Slika 3.10: Vgrajene tri lambda sonde Bosch LSU 4.9. Vsak valj ima vgrajeno svojo sondo za lažje 
ugotavljanje odstopanj v polnjenju posameznega valja. 
 
Dobra referenca o splošnem delovanju motorja so tudi temperature izpušnih plinov za vsak 
posamezen valj. Glede na temperaturo izpušnih plinov v valjih smo lahko videli razliko v 
delovanju med posameznimi valji, prav tako je bil podatek o temperaturi zelo pomemben pri 
validaciji numeričnega simulacijskega modela v programu AVL Boost. Za merjenje 
temperature izpušnih plinov smo uporabili K-tip termočlene proizvajalca Elpro z merilnim 
območjem temperature od -50°C, do +1150°C. 
 
 
 
Slika 3.11: K-tip termočleni, vstavljeni v primarne izpušne cevi, za merjenje temperature izpušnih 
plinov v vsakem valju posebej. 
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Termočleni so bili nameščeni takoj na izstopu iz izpušnega kanala, z vstopom v izpušno cev 
približno 200mm od izpušnega ventila, na vstopu v valj, kakor je prikazano na sliki 3.11. 
Potrudili smo se, da smo za vsak valj termočlen v cev vstavili na enaki oddaljenosti od 
izpušnega ventila, saj bi sicer lahko odstopanju v vrednosti temperature pripisali razliki v 
dolžini do čela izpušnega ventila.  
 
 
3.3.2.5 Hladilni sistem za motorno vodo v merilni verigi 
Zasnovati je bilo potrebno še sistem za hlajenje motorja. Hlajenje smo izvedli preko 
ploščnega prenosnika toplote voda-voda, ki se v laboratoriju standardno uporablja za 
hlajenje vseh vodno hlajenih motorjev. Uporabljen prenosnik toplote je prikazan na sliki 
3.12. Ponovno je bilo treba izdelati potrebne priključke, da smo lahko motor vezali na vodni 
tokokrog. V vodni tokokrog smo vgradili tudi Koriolisov merilnik pretoka vode (Emerson 
F200S), z namenom izračuna potrebne toplotne moči, ki jo je potrebno odvajati za hlajenje 
motorja. Ta podatek je bil zelo pomemben za validacijo dimenzioniranja hladilnega sistema 
na dirkalniku. Merili smo tudi temperaturo hladilne vode takoj na izstopu iz motorja, pred 
vstopom v ploščni prenosnik toplote, ter za izstopom iz Koriolisovega merilnika masnega 
pretoka vode, pred vstopom nazaj v motor. Za merjenje temperatur hladilne vode smo 
uporabili iste K-tip termočlene proizvajalca Elpro, kot za merjenje temperatur izpušnih 
plinov. Temperatura hladilne vode je predstavljala tudi izredno pomemben podatek med 
samim obratovanjem motorja, za zagotavljanje optimalne delovne temperature. Optimalno 
delovno območje temperature hladilne vode, na vroči strani, takoj na izstopu iz motorja, je 
znašalo od 85°C do 95°C. Pomembna je tudi vrednost temperature hladne povratne vode 
nazaj v motor, saj ni želeno, da je prevelika razlika v temperaturi med hladno in vročo 
stranjo. Prevelika temperaturna razlika je namreč znak, kontinuirane preobremenjenosti 
motorja. Optimalna temperaturna razlika je znašala od 10°C do 15°C. Razlika do 20°C je 
tudi še sprejemljiva, vendar preko te vrednosti nismo nikoli obratovali. 
 
 
 
Slika 3.12: Ploščni prenosnik toplote Danfoss Trata XB52M-1-40, 1. Pritok vroče vode iz motorja, 
2. odtok hladne vode iz prenosnika toplote, v Koriolisov merilnik pretoka, 3. pritok hladilne vode 
iz vodovodnega omrežja, 4. odtok odpadne hladilne vode. 
    Metodologija raziskave 
41 
3.3.2.6 Hladilni sistem za motorno olje 
Hladili smo tudi motorno olje, ker je obstajala nevarnost pregretja olja po daljšem teku 
motorja na višji obremenitvi. vgradili smo prenosnik toplote olje-zrak, ki smo ga imeli 
namen uporabiti tudi na samem dirkalniku. Da smo lahko ocenili ali motor med meritvami 
obratuje s povprečno previsokim navorom, smo merili temperaturo olja v oljnem koritu, 
kakor je prikazano na sliki 3.13 in temperaturo olja na izstopu iz hladilnika olja. Na podlagi 
razlike temperature smo lahko ocenili ali je motor termično preobremenjen in po potrebi 
zmanjšali obremenitev, ter s tem preprečili poškodbe motorja. 
 
 
 
Slika 3.13: K-tip termočlen vgrajen v oljno posodo motorja, za merjenje vročega olja iz motorja, ki 
ga oljna črpalka ponovno požene v tokokrog.  
 
 
3.3.2.7 Ostali deli merilne verige 
Motor je bil preko gredi vezan na zavoro tipa Borghi & Saveri FE 260S. Ta tip zavore deluje 
na principu vrtinčnih tokov, oziroma `eddy` tokov, ki se inducirajo zaradi spreminjanja 
gostote magnetnega pretoka skozi kovinski obroč, ki se vrti v magnetnem polju. Zavoro je 
bilo potrebno hladiti, kar je izvedeno z vodo iz vodovodnega omrežja. Zavora se krmili s 
sistemom KS ADAC, ki ga proizvaja Kristl, Seibt & Co. Tlačno zaznavalo, ki je že bilo 
opisano v prejšnjem poglavju, je bilo priključeno na nabojni ojačevalnik AVL MICRO 
IFEM 5P3G, ki je bil priključen na sistem za zajem podatkov tipa National instruments NI-
cDAQ-9178. Na ta sistem smo računalnik priključili preko USB kabla in vrednosti spremljali 
na PC preko programskega paketa LabView.  
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V merilni verigi so bila vgrajena tudi zaznavala za temperaturo zraka in goriva. Temperaturo 
zraka smo merili na vstopu zraka v merilnik pretoka zraka, za filtrom, ter v plenumu 
sesalnega sistema. Temperaturo goriva smo merili v merilniku pretoka goriva, kar je tudi 
zelo pomemben podatek za določanje gostote goriva pri numerični simulaciji. Poleg vseh 
temperatur je bil tudi zelo pomemben tlak okolice v merilnem prostoru v laboratoriju, ter 
povprečen tlak v primarnih sesalnih ceveh sesalnega sistema. Tlak ambienta smo merili s 
tremi tlačnimi zaznavali, ter povprečili vrednost z namenom zmanjševanja merilne 
negotovosti. Povprečni tlak v primarnih sesalnih ceveh smo merili preko motornega 
računalnika, ki je glede na ta podatek določal količino vbrizganega goriva, saj je ta tlak 
merilo za obremenitev motorja. Merili smo tudi tlak goriva za črpalko goriva, na razvejišču 
pri tlačnem regulatorju goriva. Ta podatek smo uporabljali izključno za potrebe diagnostike 
v primeru težav z dovodom goriva. Na sliki 3.14 je prikazana tudi merilna proga z glavnimi 
sklopi. 
 
 
 
Slika 3.14: Merilna proga. 1. Zavora Borghi &Saveri FE 260S, 2. Električna napeljava za 
krmiljenje motorja, 3. Hladilni sistem za motorno vodo, 4. Krmilna loputa za pretok zraka in 
merilnik pretoka zraka s celotnim sesalnim sistemom, 5. Motor preko nosilcev pritrjen na nosilne 
vilice zavore. 
 
Vse parametre motorja, ki so bili opisani, smo spremljali in zapisovali na treh računalnikih. 
Parametre temperature, tlakov, pretokov itd. smo spremljali v programskem okolju 
LabView, da je bilo spremljanje kar se da pregledno. Parametre zavore in krmiljenje 
prezračevanja laboratorija, ter odsesavanje izpušnih plinov smo nadzorovali v programskem 
okolju Tornado, preko drugega računalnika in preko kontrolne konzole. Parametre 
motornega računalnika in vrednosti razmernika zraka in goriva, smo spremljali na tretjem 
računalniku. Zaradi velike delovne obremenitve med meritvami smo morali vso delo z 
upravljanjem sistema opravljati trije. Na sliki 3.15 je prikazano programsko okolje LabView, 
ki smo ga uporabljali med meritvami. 
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Slika 3.15: Programsko okolje LabView za spremljanje parametrov temperaturnih, tlačnih 
zaznaval, ter pretokov hladilne vode, zraka in goriva. 
 
 
3.3.3 Izvedba meritev delovnih točk motorja 
Tekmovanje v prvenstvu Formula Student je izredno dinamično, saj vožnja zahteva ogromno 
pospeševanj in zaviranj. Takšna dinamika vožnje zahteva tudi veliko dinamiko delovanja 
motorja, ki mora dobro delovati skozi celotno delovno območje vrtilnih frekvenc.  
 
Delovno območje motorja med dirko se nahaja v območju vrtilne frekvence  od 5000 do 
11500 min-1, zato smo se osredotočili na posamezne točke znotraj tega okvira. Poleg vrtilnih 
frekvenc, so pomembne še obremenitve motorja pri posamezni vrtilni frekvenci.  
 
Zamislili smo si matriko po kateri smo se ravnali med meritvijo. Območje vrtilnih frekvenc 
smo razdelili na točke: 5000, 7000, 9000, 10000 in 11500 min-1. Obremenitev motorja pa 
smo nastavljali z ravnanjem po navoru na zavori pri vsaki vrtilni frekvenci med 50 Nm in 
polno obremenitvijo. Obremenitve smo diskretizirali po točkah: 50, 100, 150 Nm in polni 
obremenitvi kolikor je bil motor sposoben v posamezni točki, kar je znašalo povprečno 
nekoliko nad 200 Nm navora na zavori. Motor smo zavirali preko menjalnika motorja v prvi 
prestavi, kjer je bilo prestavno razmerje 1:4.27. Zavora je torej imela stalno za faktor 4.27 
krat nižjo vrtilno frekvenco in za isti faktor višji navor na gredi. Po meritvah smo pretvorili 
vrednosti vrtilne frekvence in navora na zavori v vrednosti, ki so se pojavljale na gredi 
motorja zaradi potreb kalibracije. V urejeni obliki smo sproti zapisovali tudi vse relevantne 
podatke o delovnih parametrih motorja. Meritve smo začeli pri vrtilni frekvenci 5000 min-1, 
ter sproti povečevali obremenitev pri isti vrtilni frekvenci dokler nismo dosegli polne 
obremenitve. Po meritvi vsake od točk smo motor razbremenili do prostega teka, ter počakali 
vsaj nekaj sekund, zaradi sprotnega preverjanja stabilnosti in varnosti sistemov. Isto smo 
ponavljali pri ostalih že omenjenih vrtilnih frekvencah. Meritve pri vrtilnih frekvencah pod 
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5000 min-1 niso relevantne, saj med vožnjo tega območja nikoli ne dosežemo, tudi med 
normalnim speljevanjem motor doseže vrtilne frekvence nad 5000 min-1. Med meritvijo smo 
se ravnali po delovnih točkah kot je prikazano v preglednici 3.2. 
 
Preglednica 3.2: Matrika ravnanja po delovnih točkah med meritvijo. 
 Navor na zavori [Nm] 
Vrtilna frekvenca [min-1] 50 100 150 Polna obrem. 
5000     
7000     
9000     
10000     
11500     
 
 
Po eksperimentalnem delu na zavori in po meritvah, je sledila obdelava vseh pridobljenih 
podatkov za vsako delovno točko posebej. Podatke je bilo potrebno najprej urediti v 
pregledno obliko, da se je zmanjšala možnost nepotrebnih napak. Med meritvami 
posameznih delovnih točk je zapis podatkov še vedno tekel, zato je bilo potrebno, pred 
zagonom motorja v posamezno delovno točko, zapisati čas začetka meritve in uskladiti čas 
na vseh treh računalnikih, na katerih se je beležilo podatke. Iz zapisa podatkov vseh delovnih 
točk, vključno z vmesnim delovanjem, je bilo potrebno tako, na podlagi zabeleženih časov, 
izolirati pravilne intervale podatkov, saj v delovno točko nismo prešli nenadoma, ampak 
postopoma, ter delovanje motorja na tej točki zadržali vsaj nekaj sekund, da se je izmerilo 
povprečje vseh merjenih parametrov, sploh pa tlačnih krivulj, kjer smo izmerili za vsako 
delovno točko 100 polnih ciklov.  
 
 
3.4 Kalibracija zgorevanja in določanje hitrosti 
sproščanja toplote glede na kot zasuka RG 
Prvi korak pri izdelavi numeričnega modela je predstavljala kalibracija zgorevanja v valju 
in določanje krivulj hitrosti sproščanja toplote ROHR. Krivulja ROHR predstavlja osnovo 
za popis procesa zgorevanja v valju, v delu cikla po preskoku iskre, prav tako pa posredno 
vpliva na celotni proces izmenjave delovnega medija. Pri kalibraciji zgorevanja validiramo 
tudi model prestopa toplote iz delovnega medija na stene valja, bata in glave motorja, ter 
obratno [18]. 
 
Kalibracijo zgorevanja smo izvajali v programskem okolju AVL Burn, ki je program za 0D 
(Nič Dimenzionalno) analizo procesa zgorevanja. Program AVL Burn preračunava krivuljo 
ROHR po enačbi (2.5), kakor je opisano v poglavju 2.1.1.1. Tlačna krivulja, ki jo obdeluje 
program AVL Burn, predstavlja povprečje 100 ciklov v obravnavani delovni točki tako, da 
čimbolj izničimo vpliv cikličnih variacij in nihanja točke obratovanja, kar je bilo še posebej 
izrazito v našem primeru. 
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Program najprej zahteva vnos osnovnih podatkov o motorju in načinu obravnave zgorevanja, 
kot je prikazano na sliki 3.16a. Tukaj se nastavijo osnovni globalni parametri obravnave 
zgorevanja. Vse delovne točke smo obravnavali z dvo-conskim modelom in zunanjo 
pripravo delovne zmesi, ker gorivo vbrizgavamo v sesalni kanal, torej ne neposredno v valj. 
Program ima že naložene standardne tabele za lastnosti nekaterih najpogostejših goriv. Mi 
smo uporabili lastnosti bencina, ki so že nameščene v programu s privzetimi vrednostmi, kar 
se je zelo dobro obneslo, saj so se numerični in eksperimentalni rezultati dobro ujemali v 
veliki večini delovnih točk. V naslednjem koraku je bilo potrebno nastaviti osnovne 
geometrijske parametre motorja. Iz podatkov prikazanih na sliki 3.16b, program preračunava 
kinematiko bata in sprotno prostornino v valju glede na kot zasuka ročične gredi [19]. 
 
 
 
Slika 3.16: a.) Globalni parametri in b.) Parametri o valju, ter kinematiki bata. 
 
Na voljo imamo tudi, da sami določimo kinematiko bata, vendar v našem primeru smo imeli 
dovolj podatkov, da je program sam izvedel preračune, ker motor nima drugih geometrijskih 
posebnosti, katerih program ne bi imel možnosti upoštevati. Manjkajoče podatke smo 
pridobili z meritvijo geometrije komponent, ki so identične tistim vgrajenih v motorju. 
 
V naslednjem koraku smo določali prenos toplote med delovnim medijem in stenami valja, 
glave motorja in bata. Potrebno je bilo določiti model prenosa toplote. Program ima že 
naloženih nekaj modelov, ki jih lahko uporabimo in mi smo se odločili za uporabo modela 
AVL 2000. Z izbranim modelom prenosa toplote lahko na empirični osnovi popišemo 
karakteristiko prestopa toplote z delovnega medija na stene valja in obratno. Izbrani model 
se je izkazal za dober približek realnemu procesu, saj smo lahko dobro kalibrirali energijsko 
bilanco brez večjih odstopanj, kjer bi se sicer pojavile težave ob neustreznosti modela. 
Pomembne so površine valja, glave motorja in čela bata, kjer aktivno prestopa toplota, zato 
je bilo potrebno kar se da točno določiti površino. Najtežje je bilo določiti površino 
zgorevalne komore in čela bata, saj površina ni ravna. Površino valja smo lahko brez 
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problema izračunali, površini zgorevalne komore in čela bata smo pa ocenili, saj drugače bi 
bilo potrebno izvesti skeniranje površine in na podlagi tega računalniško določiti točno 
vrednost. Odstopanje med našo oceno in realno vrednostjo smo kompenzirali s 
kalibracijskim faktorjem prestopa toplote, kar se je izkazalo dovolj dobro za uspešne 
rezultate. Na sliki 3.17a so prikazane vrednosti prenosnih površin, ki so veljale za vse 
delovne točke, ter kalibracijski faktor za primer delovne točke pri 9000 min-1 in polni 
obremenitvi [19]. 
 
 
 
Slika 3.17: a.) Parametri prenosa toplote in b.) Ostali parametri za določanje karakteristike 
polnjenja valja in temperature površin. 
 
V naslednjem koraku smo vnašali podatke iz meritev v laboratoriju in sicer vrtilno 
frekvenco, srednji efektivni tlak, masni pretok goriva in zraka, ter točki začetka in konca 
visokega tlaka v stopinjah kota zasuka ročične gredi, kot je prikazano na sliki 3.17b. Podatke 
o kvantitativni stopnji izpiranja zraka in goriva v valju, razmerniku izpušnih plinov, ter 
temperature valja, stene zgorevalne komore in čela bata smo morali oceniti iterativno glede 
na odstopanja v energijski bilanci in ustreznosti krivulje ROHR. Začetek in konec visokega 
tlaka smo določili na podlagi meritev krivulj dviga ventilov, ki smo jih izvedli prav tako 
sami v laboratoriju za sesalni in izpušni sistem. Čas visokega tlaka se po definiciji v 
programu AVL Burn začne, ko sesalni ventil doseže točko popolnega zaprtja pred zgornjo 
mrtvo lego bata, v kompresijskem taktu in se konča, ko izpušni ventil doseže točko začetka 
odpiranja po zgornji mrtvi legi bata, med delovnim taktom [19]. Zaradi zelo visokih vrtilnih 
frekvenc RG, smo se za določitev začetka in konca visokega tlaka ravnali po priporočilih, 
da se točka začetka visokega tlaka določi, ko sesalni ventil doseže položaj dviga za 1mm 
pred ZML bata. Točka konca visokega tlaka se pa po teh priporočilih določi prav tako, ko 
izpušni ventil doseže položaj 1mm dviga po ZML, med delovnim taktom [14].  
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Slika 3.18: a.) Vnos diskretnih vrednosti tlaka v odvisnosti od kota RG, b.) Nastavitve koeficienta 
filtriranja signala, kota predvžiga, ter vrednosti zamika tlaka zaradi tipa tlačnega zaznavala. 
 
Potrebno je bilo vnesti še povprečno tlačno sled, ki je bila merjena kot je opisano v poglavju 
3.3.2.1, ter določiti koeficient filtriranja signala tlaka v valju, saj je izviren signal poln motenj 
zaradi oscilacij tlaka na tlačnem zaznavalu. Standardna vrednost tega koeficienta znaša 1.5, 
vendar mi smo uporabili vrednost 1, oziroma 0.9, saj tako izločimo več oscilacij v signalu, 
brez, da bi dobili veliko odstopanje med filtriranimi in dejanskimi vrednostmi tlaka v vsakem 
danem položaju ročične gredi, kakor prikazuje slika 3.18a in 3.18b [19]. Poleg koeficienta 
filtriranja tukaj določimo še kot predvžiga delovne zmesi, torej čas preskoka iskre pred 
zgornjo mrtvo lego bata. V primeru na sliki je ta vrednost znašala -38° kota zasuka ročične 
gredi pred zgornjo mrtvo lego. Vrednost se vnaša vedno z negativnim predznakom, saj 
postavimo zgornjo mrtvo lego bata kot izhodiščno točko zaradi primerjave izmerjene in 
izračunane tlačne sledi, ter je tudi edini pravi način. Tukaj se nastavi tudi vrednosti zamika 
tlaka, zaradi odstopanja med absolutnim in izmerjenim tlakom, kakor je opisano v poglavju 
3.3.2.1. Imamo možnost, da prepustimo programu avtomatsko določanje tlačnega zamika, 
vendar se je na podlagi rezultatov izkazalo, da to ni najboljša izbira, saj je v tem primeru 
velikokrat izračunana krivulja ROHR nesmiselna. 
 
Že najmanjše odstopanje v položaju zgornje mrtve lege privede do tako velikih odstopanj v 
rezultatih, da si takšne neznanke ne moremo privoščiti [18]. Vrednost zamika položaja 
zgornje mrtve lege je bila vedno 0, ker smo uspeli dobro izvesti umerjanje s kapacitivnostnim 
zaznavalom ZML. Vse vrednosti, ki so vnešene na slikah 3.16, 3.17 in 3.18, so končne 
vrednosti po zaključenih iteracijah za kalibracijo delovne točke pri vrtilni frekvenci 9000 
min-1 in polni obremenitvi. 
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3.4.1 Krivulja ROHR za primer delovne točke pri vrtilni 
frekvenci 9000 min-1 in polni obremenitvi 
Izvedba kalibracije zgorevanja je iterativni proces, kjer začnemo z začetnimi predvidenimi 
vrednostmi neznanih parametrov, da se že v začetku, kar se da približamo končni rešitvi in 
s tem prihranimo računalniški čas. Največje neznanke so učinkovitost polnjenja zraka in 
goriva v valj, temperature bata, sten valja in glave motorja, ter zamik tlačne sledi. Za vse 
delovne točke ostanejo nastavitve prikazane na slikah 3.16a in 3.16b enake. Nastavitve za 
model prenosa toplote pred prvo iteracijo nastavimo na vrednosti prikazane na sliki 3.17a, 
vendar v naslednjih iteracijah spreminjamo lahko samo kalibracijske faktorje v kolikor 
predpostavimo, da so vnesene vrednosti površin pravilne. Na sliki 3.17b so že prikazane 
vrednosti parametrov, s katerimi je zgorevanje po končanih iteracijah že kalibrirano za 
obravnavano delovno točko, saj je energijska bilanca dosežena in krivulja ROHR je 
zadovoljiva. Za vrednosti parametrov učinkovitosti polnjenja zraka in goriva na začetku 
kalibracije vnesemo vrednost 1, za vrednosti temperatur pa po izkušnjah iz primerov drugih 
motorjev izberemo približne vrednosti. Končne vrednosti po končanih iteracijah so prav tako 
prikazane na sliki 3.17b [19]. Največjo težavo predstavlja vrednost zamika tlaka, ker se za 
približno vrednost težko upremo na meritev povprečnega tlaka v sesalnem kolektorju, ki bi 
ga sicer pri motorjih, ki obratujejo pri nižjih vrtilnih frekvencah, lahko primerjali s tlakom v 
valju v trenutku zaprtja sesalnega ventila. Razlog za to leži v visokih vrtilnih frekvencah 
motorja in zelo intenzivni valovni dinamiki v sesalnem kolektorju, ki s pravilnimi 
frekvencami nihanja zraka v sesalnem kolektorju omogoča učinek prisilnega polnjenja med 
obdobjem odprtega sesalnega ventila. Tako povprečni tlak v valju v trenutku zaprtja 
sesalnega ventila ni primerljiv z izmerjenim v sesalnem kolektorju, da bi se lahko za 
pridobitev pravilnih vrednosti zamika tlaka vrednosti preprosto primerjali. V prvi iteraciji 
smo pustili v vsaki delovni točki avtomatsko predvidevanje tlačnega zamika in nato naprej 
izhajali s popravki na podlagi rezultatov.  
 
 
 
Slika 3.19: Nepravilna krivulja ROHR, po prvi iteraciji, v delovni točki pri vrtilni frekvenci 9000 
min-1 in polni obremenitvi. 
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Koeficient filtriranja signala tlačne sledi smo v prvi iteraciji nastavili na vrednost 1.5, torej 
je nismo spreminjali od privzete vrednosti. Privzeta vrednost se je izkazala za previsoko, saj 
kot je razvidno iz diagrama na sliki 3.19, je krivulja ROHR sploh na višku hitrosti sproščanja 
toplote preveč neenakomerna, oziroma se zelo lomi, kar je posledica preveč oscilacij tlaka 
med meritvijo tlaka, ki niso bile učinkovito filtrirane iz signala. Razvidno je tudi, da so 
vrednosti ROHR pred preskokom iskre nad 0, kar je realno nemogoče, saj bi to pomenilo, 
da delovna zmes zgoreva že malo pred preskokom iskre. Po zgorevanju se krivulja spusti 
pod 0, kar bi pomenilo v realnosti, da se toplota porablja za reverzno kemijsko reakcijo, kar 
je prav tako nemogoče. Krivulja ROHR mora praviloma pred in po zgorevanju biti kar se da 
enaka vrednosti 0 
𝐽
°𝑅𝐺
, saj takrat zgorevanje ne poteka in toplota se ne sprošča in ne porablja. 
Kadar so vrednosti krivulje ROHR pred in po zgorevanju kot so v primeru po prvi iteraciji, 
je potrebno najprej spremeniti koeficient filtracije signala in nato spremeniti vrednost zamika 
tlaka, saj se potek krivulje ROHR neposredno odraža glede na tlačno sled v valju pred in po 
zgorevanju. Krivulja ROHR je zelo dobro orodje za določanje absolutnega tlaka v valju 
oziroma tlačnega zamika izmerjenega tlaka [18]. V naslednjih iteracijah smo najprej 
spreminjali zamik tlaka in koeficient filtriranja, da smo dobili zadovoljive vrednosti krivulje 
ROHR pred in po zgorevanju, šele potem smo spreminjali učinkovitost polnjenja zraka in 
goriva, količino zaostalih izpušnih plinov, ter temperature komponent motorja za 
izpolnjevanje pogojev energijske bilance. Iteracije je potrebno izvajati dokler ne dosežemo 
vrednosti normirane energijske bilance med 0.997 in 1.003 [19]. Prav tako mora biti krivulja 
ROHR znotraj smiselnih vrednosti, kot je že opisano. Pomembna je tudi temperaturna 
krivulja v valju od začetka visokega tlaka, oziroma od zaprtja sesalnega ventila med 
kompresijskim taktom. Na diagramu na sliki 3.20 je prikazana končna pravilna krivulja 
ROHR, ki je v nadaljevanju primerna za validacijo celotnega modela motorja v programu 
AVL Boost. 
 
 
 
Slika 3.20: Pravilna končna krivulja ROHR za primer delovne točke pri 9000 min-1 in polni 
obremenitvi. 
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Koliko je kalibracija zgorevanja verodostojna, poleg energijske bilance in krivulje ROHR, 
preverimo tudi s pomočjo temperaturne krivulje, kot je prikazano na diagramu na sliki 3.21.  
Jasno vidimo kdaj je delovna zmes začela aktivno zgorevati po strmem porastu temperature. 
Pred zgorevanjem poteka kompresijski takt, med katerim se delovna zmes tudi segreva 
zaradi hitre kompresije. Ustreznost končne kalibracije smo potrdili s pomočjo temperature v 
valju v položaju 1mm odprtosti sesalnega ventila, saj ta vrednost odraža potek nadaljevanja 
temperaturne krivulje.  V obravnavanem primeru je temperatura smiselna, saj po izkušnjah 
se temperature pred kompresijskim taktom gibljejo okoli 400°K [14]. 
 
 
 
Slika 3.21: Krivulja temperature delovnega medija v času visokega tlaka, v delovni točki pri 9000 
min-1 in polni obremenitvi. 
 
S preverjanjem verodostojnosti rezultatov prek energijske bilance, krivulje ROHR in 
temperature delovne zmesi pred kompresijo, je kalibracija zgorevanja za obravnavano 
delovno točko končana. Postopek kalibracije za vse ostale delovne točke je enak.  
 
 
3.5 Izdelava numeričnega modela motorja v 
programskem okolju AVL Boost 
Numerični model se v programu AVL Boost zasnuje s pomočjo grafičnega vmesnika, z 
vstavljanjem primernih ključnih komponent v procesno verigo. Konstrukcijo smo začeli od 
vstopa zraka v sesalni sistem, torej z vstopno cevjo pred krmilno loputo, ter nadaljevali z 
vgradnjo komponent kot je zaporedni potek pretoka delovnega medija skozi motor. Za vsako 
od komponent v numeričnem modelu smo najprej vnašali znane podatke, ki so bili znani tudi 
že pred samimi meritvami na zavori. Ti podatki so predvsem  geometrija sesalnega in 
izpušnega sistema, ter krivulje dviga ventilov. Vnesli smo seveda lahko iste podatke, kot 
smo jih pridobili že pri kalibraciji zgorevanja. Torej parametre prenosa toplote, kar vključuje 
tudi temperature površin sten valja, bata in zgorevalne komore. Vnesli smo lahko tudi že 
količino vsesanega goriva, ki smo jo določili tudi pri kalibraciji zgorevanja, kot učinkovitost 
ujetega goriva v valju po koncu sesalnega takta napram vbrizganem. Seveda smo poznali 
tudi krivuljo hitrosti sproščanja toplote v odvisnosti od kota zasuka RG, oziroma krivuljo 
ROHR. Problem je predstavljala določitev pretočne karakteristike sesalnega in izpušnega 
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ventila, kar je opisano v nadaljevanju v poglavju 3.5.2. Težave je predstavljala tudi določitev 
karakteristike prestopa toplote iz delovnega medija na stene izpušne cevi, kar pa je opisano 
v poglavju 3.5.3. 
 
 
3.5.1 Implementacija krivulje ROHR  
V numeričnem modelu v programu AVL Boost, ki je prikazan na sliki 3.22a, se ne uporabi 
krivulja ROHR kot je prikazana na diagramu na sliki 3.20, ker je na tem diagramu krivulja 
zapisana v absolutnih vrednostih hitrosti sproščanja toplote z enoto 
𝐽
°𝑅𝐺
. Vnesti je potrebno 
normirano krivuljo ROHR, ki predstavlja neto delež sprostitve toplote v odvisnosti od kota 
zasuka RG. Ta krivulja se nato skalira z ozirom na dejansko količino goriva v valju po 
zaprtju sesalnega ventila [19]. Normirana neto krivulja ROHR, ki se vnese je prikazana na 
sliki 3.22b, za primer delovne točke pri vrtilni frekvenci 9000 min-1 in obremenitvi na zavori 
pri 150 Nm. 
  
 
 
Slika 3.22: a.) Grafični prikaz numeričnega modela motorja z glavnimi komponentami procesne 
verige, b.) Normirana krivulja ROHR, vnesena v tabelirani obliki, za popis karakteristike 
zgorevanja. 
 
Na začetnem delu krivulje ROHR, na diagramu na sliki 3.22b, lahko opazimo dokaj velike 
nihaje hitrosti zgorevanja, ki so najverjetneje posledica resonančnega nihanja znotraj 
povezovalnega kanala, med zgorevalnim prostorom in tlačnim zaznavalom. Želeli bi, da je 
povezovalni kanal čim krajši, saj bi s tem zelo zmanjšali vpliv tlačnih nihanj znotraj kanala. 
Pojav motenj kot jih lahko vidimo v tej delovni točki se v ostalih delovnih točkah ni 
pojavljal, kakor je razvidno tudi iz diagramov krivulj ROHR v prilogi B. Motnje v krivulji 
ROHR v delovni točki na diagramu na sliki 3.22b, niso ključno vplivale na karakteristiko 
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tlaka v valju, kakor je razvidno iz diagrama na sliki 3.25, ker so se pojavile zelo zgodaj v 
času po zaprtju sesalnega ventila, med kompresijskim taktom.  
 
Namesto, da za popis karakteristike zgorevanja uporabimo krivuljo diskretnih vrednosti 
hitrosti zgorevanja, lahko uporabimo tudi Vibe funkcijo hitrosti zgorevanja. Vibe funkcija 
predstavlja aproksimativno krivuljo ROHR. Parametre Vibe funkcije lahko prav tako 
izračunamo tekom kalibracije zgorevanja, vendar za največjo točnost je najbolje uporabiti 
krivuljo, ki je sestavljena iz diskretnih vrednosti hitrosti sproščanja toplote, s čim večjo 
ločljivostjo kota zasuka RG. V našem primeru nam je uspelo dobro opraviti meritve tlačnih 
sledi v valju, z ločljivostjo 0.5° zasuka RG in dobro določiti položaj ZML bata, zato smo 
lahko pridobljenim diskretnim krivuljam ROHR tudi zaupali. Kar se tiče modela turbulence 
v sesalnem in izpušnem sistemu, smo se ravnali po priporočilih razvijalca programske 
opreme AVL, ter določili koeficiente intenzitete turbulence v posameznih odsekih sistemov, 
na podlagi priskrbljenih tabel priporočil v priročniku uporabe [19]. 
 
 
3.5.2 Določanje pretočne karakteristike sesalnega in izpušnega 
ventila 
Največji problem so predstavljale pretočne karakteristike sesalnih in izpušnih ventilov, 
katerih pri meritvi, oziroma pred meritvijo nismo obravnavali. Program tokovno 
karakteristiko popisuje s pomočjo koeficientov pretočnosti v odvisnosti od dviga ventila in 
s pomočjo faktorja ekvivalentne efektivne pretočne površine sesalnega ali izpušnega kanala 
[19].  
 
Faktor ekvivalentne efektivne pretočne površine smo lahko izračunali na podlagi znanih 
geometrijskih podatkov, ki smo jih izmerili na glavi motorja, s pomočjo enačbe (3.1) [19].  
 
𝑓ep =
𝑛vc · 𝑑𝑣𝑖
2
𝑑𝑝𝑖
2  (3.1) 
 
V enačbi (3.1) predstavlja parameter 𝑛vc število ventilov na valj, sesalnih ali izpušnih, 
parameter 𝑑𝑣𝑖 je efektivni notranji premer prenosnega kanala in  𝑑𝑝𝑖, notranji premer 
priključene primarne cevi. 
 
Edina neznanka, ki je bila sedaj v celotnem numeričnem modelu, je bila krivulja odvisnosti 
pretočnega koeficienta od dviga ventila. Te odvisnosti nismo točno poznali za sesalni in za 
izpušni ventil, zato jih je bilo potrebno določiti iterativno. Pretočni koeficienti sesalnega in 
izpušnega ventila najbolj vplivajo na absolutni masni tok skozi krmilno loputo, zato jih je 
bilo možno določiti na podlagi primerjave izmerjenega in izračunanega masnega pretoka 
zraka, v točki vstopa zraka v sesalni sistem. Potrebovali smo le neko osnovo za začetno 
iteracijo. To osnovo smo dobili v obliki krivulje pretočnih koeficientov v odvisnosti od dviga 
ventila, od že izdelanega numeričnega modela, ki je prosto dostopen kot primer za 
programski paket AVL Boost. Ta numerični model je bil izdelan za eno valjni motor 
motocikla. Imel je podobno delovno prostornino kot en valj obravnavanega motorja in je 
deloval s podobnim srednjim efektivnim tlakom, oziroma s primerljivo specifično 
obremenitvijo.  
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V naslednjem koraku je bilo potrebno določiti dokončne vrednosti pretočnih koeficientov za 
sesalni in izpušni ventil, saj je bilo najprej potrebno izenačiti izmerjeni in izračunani masni 
pretok zraka, ki vstopa v sistem. To smo izvedli z izvajanjem iteracij izračunov celotnega 
delovnega cikla v delovni točki pri vrtilni frekvenci 9000 min-1 in polni obremenitvi. To 
točko smo izbrali za referenčno zaradi največje pomembnosti za največjo točnost 
numeričnega modela, v celotni domeni vrtilnih frekvenc med vožnjo. Polna obremenitev pa 
predstavlja točko, kjer je krmilna loputa popolnoma odprta in s tem izločimo neznanko 
pretočnosti skozi loputo. 
 
Prvo iteracijo smo izvedli s krivuljama pretočnih koeficientov, iz omenjenega modela, ter 
primerjali vrednost masnega pretoka zraka z izmerjeno. Glede na odstopanje smo 
proporcionalno povečevali in zmanjševali vrednosti koeficientov pri vseh vrednostih dviga 
ventilov, vendar smo najprej spreminjali le vrednosti za sesalni ventil, dokler se nismo precej 
približali pravi vrednosti. Nazadnje smo na podoben način proporcionalno povečevali ali 
zmanjševali še vrednosti koeficientov za izpušni ventil, dokler nismo dosegli zadovoljivega 
ujemanja z izmerjeno in izračunano vrednostjo. Na sliki 3.23a in 3.23b so prikazane krivulje 
pretočnih koeficientov sesalnega in izpušnega ventila, po zaključenih iteracijah. Pri vseh 
ostalih delovnih točkah smo uporabili krivulji pretočnih koeficientov, ki smo jih določili pri 
omenjeni delovni točki, saj se načeloma te vrednosti v odvisnosti od vrtilne frekvence in 
obremenitve ne spreminjajo [19]. V primeru odstopanj v masnem pretoku zraka, smo raje 
pri drugih delovnih točkah, nekoliko spreminjali pretočne koeficiente v plenumu in v 
primarne sesalne cevi, ter koeficiente intenzitete turbulence v vseh primarnih ceveh in 
sekundarni sesalni cevi. 
 
 
 
Slika 3.23: a.) Končna krivulja pretočnih koeficientov sesalnega ventila, b.) Končna krivulja 
pretočnih koeficientov izpušnega ventila.  
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3.5.3 Določanje karakteristike prenosa toplote iz izpušnih plinov 
na stene izpušne cevi 
Pravilen model prenosa toplote iz izpušnih plinov je pomemben, saj določa temperaturni 
profil izpušnih plinov vzdolž izpušnega sistema. S temperaturo izpušnih plinov pada tudi 
hitrost tlačnih valov, ki jih izkoriščamo za učinkovitejšo izmenjavo delovnega medija. Če 
ne poznamo približne karakteristike, je tako določanje pravilne dolžine primarnih in 
sekundarnih izpušnih cevi težko. Prav v namen določitve modela prenosa toplote smo merili 
temperature izpušnih plinov na lokaciji približno 250mm od čela izpušnega ventila, vzdolž 
primarnih izpušnih cevi in jih primerjali z izračunano temperaturo po simulaciji, za vsak valj 
posebej.  
 
Pri merjenju temperature izpušnih plinov je obstajala seveda tudi določena merilna 
negotovost. K-tip termočlena smo vstavili tako, da je bil položaj konice čimbolj na sredini 
cevi na lokaciji približno 250mm od izpušnega ventila, prav tako je bilo vstavljenega 
približno 60mm termočlena, da je bil prenos toplote iz ogrevanega dela termočlena čim 
manjši. K-tip termočlena ima tudi določen odzivni čas, saj termočlen meri svojo 
temperaturo, ne neposredno temperaturo izpušnih plinov. Zato že zaradi teh omejitev ni bilo 
mogoče popolnoma zaupati izsledkom meritev, vendar je bilo dovolj dobro, da smo dobili 
približne vrednosti za primerjavo z izračunanimi vrednostmi.  
 
Za modeliranje prenosa toplote v izpušnih ceveh se velikokrat uporablja Colburnovo 
analogijo, ki je primerna za predvidevanje neznanega koeficienta prestopa toplote v sistemih 
s polno razvitim turbulentnim tokom, kjer Reynoldsovo število presega, Re>10000 in kjer je 
Prandtlovo število v rangu 0.7<Pr<160, ter razmerje med dolžino in premerom cevi L/d>60 
[19].  
 
Določiti smo morali tudi približno krivuljo padca temperature notranje stene izpušne cevi, 
kar je bilo potrebno določiti prav tako iterativno z začetnimi vrednostmi v prvi iteraciji 
določenimi po izkušnjah. Za koeficient prestopa toplote smo se zanesli na omenjeno 
Colburnovo analogijo in nato iterativno izračunavali temperaturo izpušnih plinov, ter 
primerjali z izmerjeno temperaturo. Idealno bi bilo, če bi imeli na voljo podatke iz več 
merilnih mest, vzdolž izpušne cevi, vendar nam dana sredstva tega niso omogočala, saj smo 
imeli omejeno število termočlenov, ki smo jih bolj potrebovali še za meritve temperatur 
motornega olja in hladilne vode. 
 
Pri analizi temperatur izpušnih plinov smo opazili tudi zanimivost glede odstopanj v 
temperaturah izpušnih plinov med posameznimi valji, saj je bila temperatura iz tretjega valja 
vedno za približno 10°C višja od temperature drugega valja. Temperatura izpušnih plinov iz 
drugega valja pa tudi vedno za približno 10°C višja od temperature plinov iz prvega valja. 
Primer za delovno točko pri vrtilni frekvenci 9000 min-1 in polni obremenitvi je prikazan v 
preglednici 3.3. 
 
Preglednica 3.3: Temperature izpušnih plinov na lokaciji 250mm od izpušnega ventila, v delovni 
točki 9000 min-1 in polni obremenitvi. 
 1. Valj 2. Valj 3. Valj 
Temperatura [°C] 624.4 635.5 646.2 
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Ob pridobitvi teh podatkov so bili razmerniki zraka v vseh valjih enaki in prav tako je bil 
enak kot predvžiga z vrednostjo 38°RG pred ZML. Najprej smo pomislili, da so razlike 
posledica različnih položajev termočlenov v izpušnem kanalu, vendar ob preverjanju tega 
nismo odkrili napak. Zelo verjetno je karakteristika prenosa toplote v samih valjih različna, 
saj je tretji valj najbližji verigi za pogon odmičnih gredi, kjer je jakost prenosa toplote iz 
valja na okolico manjša, zatorej tudi višja temperatura izpušnih plinov. Prvi valj kjer smo 
merili tudi tlačno krivuljo, je bil tako seveda tudi tisti z najnižjo temperaturo izpušnih plinov, 
saj je iz vseh strani razen s strani drugega valja, obdan z okolico, kjer je prestop toplote večji. 
S kalibracijo zgorevanja samo v prvem valju, smo numerični model izdelali kot, da sta ostala 
dva valja popolnoma enaka prvemu. Merjenje tlačnih krivulj na vseh treh valjih ni bilo 
izvedljivo zaradi slabe dostopnosti za vgradnjo tlačnih zaznaval, zato smo se opirali na 
podatke iz prvega valja in predpostavili enakost vseh treh valjev, ker nismo imeli boljše 
alternative. Za primerjavo z izračunanimi vrednostmi smo izračunali povprečje izmerjenih  
temperatur, saj je bil to najboljši način za zmanjšanje merilne negotovosti, ter negotovosti 
numeričnega modela.  
 
V preglednici 3.4 so prikazane izračunane temperature izpušnih plinov za vse tri valje, po 
končani validaciji modela prenosa toplote. 
 
Preglednica 3.4: Izračunane temperature izpušnih plinov na lokaciji 250mm od izpušnega ventila, v 
delovni točki 9000 min-1 in polni obremenitvi. 
 1. Valj 2. Valj 3. Valj 
Temperatura [°C] 635.0 635.0 636.2 
 
 
Vrednosti, ki smo jih izmerili in izračunali nam je uspelo dovolj dobro ujeti z omenjeno 
analogijo, ter iteracijami temperaturne krivulje stene izpušnih cevi. Končna aproksimirana 
krivulja padca temperature vzdolž cevi za delovno točko pri 9000 min-1 in polni obremenitvi, 
je prikazana na diagramu na sliki 3.24. 
 
 
 
Slika 3.24: Aproksimiran profil temperature notranje stene primarne izpušne cevi, vzdolž njene 
dolžine, z začetkom pri izpušnem ventilu. 
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Ob pregledu temperaturnega profila iz diagrama na sliki 3.24, lahko opazimo, da je 
temperatura notranje stene izpušne cevi na začetku veliko nižja kot od lokacije 65mm naprej. 
Razlog za to je v tem, da preden izpušni plini vstopijo v primarno izpušno cev, tečejo po 
izpušnem kanalu, ki je del glave motorja. Glava motorja je hlajena s hladilno vodo, zato je 
temperatura stene izpušnega kanala tudi nižja kakor temperatura stene primarne izpušne cevi 
na mestih po 65mm od vstopa v izpušni kanal. Nenavaden padec temperature med 
lokacijama 0mm in 65mm, je pa posledica naravnega temperaturnega gradienta iz smeri 
zgorevalne komore proti okolici, ter ohlajanja izpušnih plinov pri prehodu skozi izpušni 
kanal v glavi motorja.   
 
V vseh ostalih delovnih točkah je postopek validacije modela prenosa toplote v izpušni cevi 
enak, vendar se temperaturni profil ne razlikuje veliko od ene delovne točke do druge, zato 
je validacija po obravnavi prve izbrane delovne točke hitrejša. 
 
 
3.5.4 Končna validacija izdelanega numeričnega modela s 
primerjavo tlačnih in temperaturnih krivulj 
Zadnja in najpomembnejša je bila primerjava izmerjenih in izračunanih tlačnih krivulj, ter 
temperaturnih krivulj. Temperaturne krivulje iz meritev nismo neposredno merili, saj nismo 
imeli na voljo temperaturnega zaznavala, ki bi imel dovolj hiter odziv na spremembo 
temperature, ki se pojavlja ob zgorevanju delovne zmesi. Temperaturno krivuljo iz meritev 
smo določali kar z izračunom na podlagi izmerjene tlačne krivulje, v programu AVL Burn 
med kalibracijo zgorevanja. To krivuljo smo nato primerjali s simulirano z našim 
numeričnim modelom.  
 
V primeru, da bi bilo v tej fazi validacije kaj narobe, oziroma, da bi izmerjene in izračunane 
krivulje preveč odstopale, ne bi mogli storiti veliko s stališča iteracij parametrov, saj bi to 
pomenilo, da smo naredili večjo napako tekom predhodnega procesa.  
 
Primerjavo smo izvajali z odčitavanjem vrednosti tlaka in temperature iz krivulj z meritev 
in iz simulacij. Primerjali smo odčitane vrednosti pri istih položajih kota RG, z izračunom 
stopnje odstopanja med vrednostmi. Na podlagi teh rezultatov primerjave smo ocenili 
verodostojnost našega numeričnega modela, ki je predstavljal osnovo za optimizacijo 
sesalnega in izpušnega sistema.  
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Slika 3.25: Izmerjena, ter obdelana tlačna krivulja in simulirana tlačna krivulja med zaprtim 
segmentom delovnega cikla, za delovno točko pri vrtilni frekvenci 9000 min-1 in polni obremenitvi. 
 
Na diagramu na sliki 3.25, sta prikazani izmerjena tlačna krivulja, ki smo jo obdelali v 
programu AVL Burn, med kalibracijo zgorevanja in simulirana tlačna krivulja v programu 
AVL Boost Iz teh krivulj smo odčitavali vrednosti tlaka, ter izračunavali stopnjo odstopanja 
na podlagi enačbe (3.2). Vrednosti odstopanja so predstavljene tudi v preglednici 3.5, kjer 
je predstavljenih 10 vrednosti od položaja 122°RG pred ZML, do 130°RG po ZML, pred 
koncem kompresijskega takta in na začetku delovnega (ekspanzijskega) takta. 
 
𝛥𝑝% =
𝑝sim − 𝑝izm
𝑝izm
· 100% (3.2) 
 
Preglednica 3.5: Stopnje odstopanja med izmerjeno (obdelano) in simulirano tlačno krivuljo med 
obdobjem visokega tlaka. 
°RG [°] 𝜟𝒑% [%] 
-123 -3.81 
-90 1.77 
-60 6.47 
-30 6.61 
0 -1.75 
9 -0.68 
30 1.33 
60 2.24 
90 2.64 
130 -4.84 
                                       Legenda: -°RG pred ZML, +°RG po ZML. 
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V preglednici 3.5 vidimo, da stopnja odstopanja od izmerjene tlačne krivulje, nikoli ne 
preseže vrednosti 7%, kar je precej dober rezultat. Sploh v območju položaja RG od -90° do 
+90° kota zasuka, je ključno, da je ujemanje krivulj kar se da dobro, saj glede na to območje 
lahko ocenimo kakovost kalibracije zgorevanja in ujemanje vrednosti volumetričnega 
izkoristka med merjenimi in simuliranimi, ker vrednosti volumetričnega izkoristka nismo 
mogli izmeriti neposredno. Sledila je še primerjava med izmerjeno in simulirano krivuljo 
temperature delovnega medija v valju. Stopnjo odstopanja temperature smo izračunali na 
podlagi enačbe (3.3). Vrednosti odstopanja so predstavljene tudi v preglednici 3.6, kjer je 
predstavljenih 10 vrednosti, od položaja 122°RG pred ZML, do 130°RG po ZML, pred 
koncem kompresijskega takta in na začetku delovnega (ekspanzijskega) takta. Primerjava 
krivulj izpeljane temperature na podlagi izmerjene tlačne sledi in simulirane temperature sta 
prikazani na diagramu na sliki 3.26. 
 
 
 
Slika 3.26: Izpeljana krivulja temperature delovnega medija na podlagi tlačne sledi, ter simulirana 
krivulja temperature delovnega medija v prvem valju. 
 
𝛥𝑇% =
𝑇sim − 𝑇izm
𝑇izm
· 100% (3.3) 
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Preglednica 3.6: Stopnje odstopanja med izmerjeno in izračunano temperaturno krivuljo med 
obdobjem visokega tlaka. 
°RG [°] 𝜟𝑻% [%] 
-123 -2.47 
-90 2.60 
-60 7.33 
-30 7.43 
0 -0.54 
9 0.54 
30 2.44 
60 3.22 
90 3.65 
130 0.71 
                                                     Legenda: -°RG pred ZML, +°RG po ZML. 
 
 
Iz vrednosti v preglednici 3.6 vidimo da se vrednosti stopnje odstopanja temperature gibljejo 
okoli podobnih vrednosti kot odstopanja tlačne krivulje, kar nakazuje, da smo dobro zadeli 
vrednost razmerja zraka in goriva v valju glede na izmerjeno in simulirano temperaturno 
krivuljo.  
 
Po primerjavi tlačnih in temperaturnih krivulj se je validacija numeričnega modela delovne 
točke pri vrtilni frekvenci 9000 min-1 in polni obremenitvi zaključila. Z rezultatom smo bili 
zadovoljni, saj v nobeni točki niso krivulje odstopale več kot 10%. Validacijo vseh ostalih 
delovnih točk smo izvedli na isti način, vendar je veliko parametrov ostalo istih. Pretočna 
karakteristika sesalnih in izpušnih ventilov, krivulje dviga ventilov, ter vsi geometrijski 
parametri so za vse ostale delovne točke ostali enaki. Spreminjale so se karakteristika 
prenosa toplote v valju in izpušnem sistemu, ter krivulje parametra ROHR. 
 
 
3.5.4.1 Napake tekom izvedbe meritev in negotovost pri izdelavi 
numeričnega modela motorja 
Vse napake, ki smo jih naredili tekom meritev in izdelave numeričnega modela motorja, se 
seštevajo in odražajo v primerjavi tlačne in temperaturne krivulje. Odstopanja so se 
pojavljala že zaradi določene merilne negotovosti vseh merilnih sistemov na motorju. 
Merilnik pretoka zraka in pretoka goriva smo pred meritvijo tudi na novo kalibrirali, da smo 
kar se da zmanjšali merilno negotovost, vendar točne vrednosti za vsako posamezno delovno 
točko nismo mogli poznati, oziroma je bilo to nemogoče. Pri meritvi navora na zavori je 
zaznavalo navora že v neobremenjenem stanju kazalo vrednost nekoliko nad 0Nm, po 
končani meritvi se je ta vrednost pri neobremenjeni zavori še nekoliko spremenila, saj je 
ničla zavore stalno nihala, kar je značilno za veliko merilnih sistemov. Premik ničle smo 
kompenzirali pri obdelavi podatkov z izračunom povprečja odstopanja, med začetno in 
končno neobremenjeno vrednostjo in upoštevali te vrednosti pri določanju navora v vsaki 
posamezni delovni točki. Kljub tej kompenzaciji je seveda obstajala določena merilna 
negotovost, katere vrednost nismo točno poznali, vendar smo jo s kompenzacijo zelo 
zmanjšali. 
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Razlog za odstopanje je seveda tudi v netočnosti numeričnega modela, zaradi nepopolnega 
poznavanja točnih vrednosti vseh parametrov, kot je karakteristika prenosa toplote in 
vrednosti površine za prenos toplote. Možno bi bilo doseči še boljše ujemanje izmerjenih 
vrednosti z izračunanimi, vendar bi morali izvesti dodatne meritve komponent motorja. Kot 
primer lahko vzamemo pretočno karakteristiko sesalnih in izpušnih ventilov, kjer bi lahko 
izdelali merilno progo in vse vrednosti pretočnih koeficientov tudi izmerili, vendar bi že 
samo ta proces vzel preveč časa. Željena bi bila tudi uporaba še več termočlenov v izpušnem 
sistemu, vendar kot že omenjeno, jih ni bilo dovolj na voljo itd.. Moramo se zavedati, da ni 
bilo veliko časa na voljo za izvedbo vseh postopkov dodatnih meritev za potrebe validacije, 
saj smo imeli strogo določen časovni potek del, da smo zaključili z izdelavo komponent v 
določenem roku. Na podlagi prioritet in časa, ki nam je bil na voljo, smo se odločali za vse 
procese in metodologije meritev, da smo zagotovili zadovoljive rezultate v tej prvi iteraciji 
optimizacije. 
 
 
3.6 Metodologija numeričnega procesa optimizacije 
geometrije sesalnega in izpušnega sistema 
Geometrijske parametre sesalnega in izpušnega sistema smo optimirali na podlagi 
numeričnega modela, ki je bil predstavljen v poglavju 3.5. Osnovo za optimizacijo je 
predstavljala geometrija sesalnega in izpušnega sistema, ki smo jo analitično določili kot 
prvo iteracijo in je opisana v poglavjih 3.1 in 3.2. Proces optimizacije je bil v tem koraku 
popolnoma iterativen, saj smo sistematično spreminjali geometrijske parametre obeh 
sistemov in spremembe v karakteristikah zmogljivosti motorja primerjali z osnovnimi 
karakteristikami motorja, ki smo jih prav tako pridobili s simulacijo in ki so bile validirane 
na podlagi meritev, na zavori v laboratoriju. Sistematični postopek variacij je opisan v 
poglavjih 4.1 in 4.2. 
 
Najprej smo izvajali iteracije sprememb geometrijskih parametrov sesalnega sistema in 
pustili geometrijske parametre izpušnega sistema nespremenjene. Razlog, da smo najprej 
obravnavali sesalni sistem, je v sledenju toka delovnega medija skozi procesno verigo. V ta 
namen smo geometrijo izpušnega sistema prilagajali učinku geometrije sesalnega sistema na 
potek izmenjave delovnega medija. Krivulje normirane hitrosti sproščanja toplote ROHR, 
smo za vsako delovno točko pustili enake kot so bile določene za osnovni sistem iz meritev. 
Normirane krivulje ROHR smo ohranili enake pri optimizaciji, ker smo hoteli ugotoviti 
razliko v učinkovitosti izmenjave delovnega medija, ob ohranitvi matrike vbrizga goriva in 
kota predvžiga. V primeru, da bi hoteli spreminjati karakteristiko zgorevanja, bi bilo to v 
našem primeru nesmiselno, saj v tem primeru bi bilo nemogoče verodostojno določiti model 
karakteristike zgorevanja ob spremembi matrike vbrizga goriva in kota predvžiga. Model 
zgorevanja za optimizacijo, je bil nedvoumno najboljši model, ki smo ga tudi validirali na 
podlagi podatkov iz meritev. 
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4  Rezultati in diskusija 
Rezultati si bodo sledili v zaporedju kot je tekel proces optimizacije posameznega dela 
sesalnega ali izpušnega sistema, z začetkom optimizacije dolžine primarne cevi sesalnega 
sistema itd.. Primeri predstavljeni s preglednicami in diagrami bodo za postopke variacij, 
ponovno predstavljeni za delovno točko pri vrtilni frekvenci 9000 min-1 in polni obremenitvi, 
saj je bila to delovna točka, ki smo ji dali največjo prioriteto za največje možno povečanje 
navora glede na prvo verzijo laboratorijskega sesalnega sistema. V namen boljšega 
razumevanja optimizacijskih postopkov je na sliki 4.1 prikazana topologija obravnavanega 
motorja. 
 
 
 
Slika 4.1: Topologija obravnavanega motorja, z jasnim poimenovanjem posameznih komponent 
sesalnega in izpušnega sistema. 
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4.1 Variacija geometrijskih parametrov sesalnega 
sistema 
4.1.1 Variacija dolžine primarne sesalne cevi 
Začeli smo z optimizacijo dolžine primarne sesalne cevi, brez modifikacij premera sesalne 
cevi. Premer sesalne cevi smo ohranili enak kot premer sesalnega kanala na vstopu v agregat 
motorja. Približne dolžine okoli katerih se bo nahajala pravilna vrednost smo že določili 
tekom analitične analize, zato nismo izvajali iteracij drastično izven območja analitično 
določenih vrednosti. Prvo iteracijo smo začeli pri priključni dolžini primarne cevi 170mm in 
končali pri dolžini 90mm. Skupna dolžina primarne sesalne cevi zajema še dolžino sesalnega 
kanala znotraj glave motorja, katere dolžine nismo imeli možnosti spreminjati. 
Nespremenljiva dolžina je znašala 104mm. Torej smo izvajali iteracije od skupne dolžine 
sesalne cevi 274mm do 194mm. Na sliki 4.2a in 4.2b, je prikazano programsko okolje 
nastavitev parametrov dolžin in premera primarne cevi, pred prvo iteracijo. 
 
 
 
Slika 4.2: a.) Nastavitve parametrov primarne sesalne cevi, vključno z njeno priključno dolžino, b.) 
Nastavitve premera primarne sesalne cevi vzdolž cevi. 
 
Po zaključku iteracij prvega določanja optimalne dolžine primarne sesalne cevi pri vrtilni 
frekvenci 9000 min-1 in polni obremenitvi, smo dobili vrednosti moči in povprečnega 
volumetričnega izkoristka vseh treh valjev, ki so predstavljene v preglednici 4.1. 
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Preglednica 4.1: Rezultati iteracij dolžine primarnih sesalnih cevi pri konstantnem premeru 40mm. 
Skupna dolžina primarne 
sesalne cevi [mm] 
Moč [kW] Povprečen volumetrični 
izk. [%] 
274 56.75 93.68 
264 57.46 94.58 
254 56.63 93.62 
244 55.17 91.7 
234 54.47 90.7 
224 55.04 91.33 
214 54.99 91.42 
204 53.4 89.49 
194 52.84 88.74 
 
 
Dobljene vrednosti po končanih iteracijah smo primerjali z vrednostmi, ki smo jih izmerili 
na zavori z uporabo laboratorijske verzije. Rezultati meritev delovne točke pri 9000 min-1 in 
polni obremenitvi so zapisani v preglednici 4.2. Dimenzije primarne cevi laboratorijskega 
sesalnega sistema so prikazane na diagramu na sliki 4.3. 
 
Preglednica 4.2: Moč motorja in povprečen volumetrični izkoristek valjev v delovni točki 9000 
min-1 in polni obremenitvi, s konfiguracijo sesalnega sistema iz meritev. 
Moč [kW] Povprečen volumetrični izk. [%] 
55.99 92.52 
 
 
 
Slika 4.3: Priključna dolžina in oblika primarne sesalne cevi, uporabljene pri meritvah. 
 
S primerjanjem izsledkov iteracij dolžin primarnih cevi iz preglednice 4.1, in rezultata 
meritev v preglednici 4.2, vidimo, da je pri priključni dolžini 160mm, oziroma skupni dolžini 
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264mm volumetrični izkoristek valjev najvišji in posledično je najvišja tudi moč motorja pri 
obravnavani delovni točki. V tej delovni točki se faza generiranih tlačnih valov prve lastne 
frekvence ujame s fazo vrtilne frekvence RG, oziroma je prva lastna frekvenca v fazi s 
krmilnimi časi sesalnega ventila, kakor lahko vidimo ob analizi diagrama na sliki 4.4. Ob 
primerjavi posameznih vrednosti iz iteracij, opazimo, da s krajšanjem primarne cevi 
volumetrični izkoristek znatno pade in se nato spet poveča, ko primarno cev še dodatno 
krajšamo, ter nato ponovno zniža še bolj znatno. Ta pojav lahko pojasnimo s prehodom 
krmilnih časov sesalnega ventila v fazo z drugim harmonikom prve lastne frekvence sistema 
primarne cevi in valja. Ta pojav je detajlno opisan v poglavju 2.2.3.1. Vpliv tega pojava se 
lepo vidi tudi iz diagrama na sliki 2.13. Cilj je, da poskušamo ujeti fazo prvega harmonika 
prve lastne frekvence, saj ima ta tlačni val tudi največjo tlačno amplitudo, ter tako uspe v 
valj potisniti večji povprečen masni tok delovnega medija [7]. Na diagramu na sliki 4.4, sta 
prikazani krivulji poteka masnega pretoka zraka v prvi valj, v odvisnosti od kota zasuka RG. 
Med tema dvema krivuljama lahko vidimo primerjavo vpliva časa prihoda prvega harmonika 
tlačnega vala, ki niha s prvo karakteristično frekvenco sesalnega sistema, v primarni sesalni 
cevi. 
 
 
  
Slika 4.4: Primerjava masnih pretokov delovnega medija skozi sesalni ventil, z laboratorijskim 
sesalnim sistemom in s sesalnim sistemom s skupno dolžino primarne sesalne cevi 264mm, v 
delovni točki pri 9000 min-1 in polni obremenitvi. 
 
Pri skupni dolžini primarne sesalne cevi 264mm, prispe do sesalnega ventila tlačni val 
prvega harmonika karakteristične frekvence sistema primarne cevi in valja, malo pozneje 
kot v primeru meritev v laboratoriju. Povratni tok nazaj v sesalni kanal je zato manjši in 
posledično sta volumetrični izkoristek in moč motorja večja. Vendar tudi v primeru dolžine 
primarne cevi 264mm, ko je povratni tok manjši, vseeno ni idealno, saj ne želimo nobenega 
povratnega toka. Da bi popolnoma odpravili povratni tok v tej delovni točki, bi bilo potrebno 
še nekoliko podaljšati primarno sesalno cev, vendar ne veliko, saj je pri skupni dolžini 
primarne cevi 274mm zmogljivost motorja že začela padati. Dolžine v tej fazi še nismo 
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popolnoma optimizirali, ker variacije premera primarne sesalne cevi, tudi vplivajo na lastno 
frekvenco tlačnega valovanja. 
 
 
4.1.2 Variacija premerov primarne sesalne cevi 
Splošno znana praksa v konstrukciji sesalnih sistemov je, da se primarne sesalne cevi 
oblikujejo kot troblje, s postopnim manjšanjem premera proti sesalnemu ventilu. Razlog je 
v izkoriščanju dodatnih generiranih nadtlačnih valov, kakor je omenjeno v poglavju 2.2.3.1. 
Stopnjo zožitve glede na dolžino cevi je zelo težko pravilno določiti analitično, saj ne 
poznamo natančnega vpliva na celoten sistem. V našem primeru, ko je numerični model 
validiran, smo lahko to geometrijo določili z variacijami premerov sesalne cevi.  
 
Za določitev okvirne geometrije smo prvo povečali končni premer cevi in ohranili premer 
cevi od polovice priključne dolžine nespremenjen. Simulacije smo izvedli pri dveh različnih 
končnih premerih in vseh že predhodno simuliranih dolžinah primarne cevi. Primer poteka 
premera vzdolž cevi pri končnem premeru cevi 45mm, je prikazan na diagramu na sliki 4.5.  
Rezultati teh variacij so prikazani v preglednici 4.3. 
 
 
 
Slika 4.5: Premer primarne sesalne cevi vzdolž priključne dolžine, za prvo variacijo končnega 
premera, pri skupni dolžini cevi 274mm. 
 
Kot vidimo na diagramu na sliki 4.5, smo uporabili linearno funkcijo za popis zožitve sesalne 
cevi vzdolž dolžine. Razlog za to je v čim manjši možni numerični napaki, ki bi se lahko 
zelo povečala v primeru, da bi popisovali zožitev s kakšno bolj kompleksno funkcijo, čeprav 
bi v realnosti nedvomno bilo bolje uporabiti drugo krivuljo [19].  
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Preglednica 4.3: Rezultati analize variacije končnega premera primarne sesalne cevi, v delovni 
točki pri 9000 min-1 in polni obremenitvi. 
 Končni premer cevi d=45mm Končni premer cevi d=50mm 
Skupna dolžina 
prim. cevi 
[mm] 
Moč [kW] 
Povprečen 
volumetrični 
izk. [%] 
Moč [kW] 
Povprečen 
volumetrični 
izk. [%] 
284 57.80 94.84 59.56 97.70 
274 58.76 96.55 59.47 97.63 
264 58.33 95.71 57.47 94.47 
254 56.27 92.98 55.27 91.65 
244 54.92 91.15 54.80 90.96 
234 55.26 91.50 56.52 93.07 
224 56.43 93.07 56.77 93.58 
214 54.85 91.21 54.03 90.20 
204 53.47 89.48 53.78 89.80 
 
 
Ob pregledu rezultatov variacije končnega premera primarne cevi v preglednici 4.3, opazimo 
spremembo pri vrednosti optimalne dolžine, in da se volumetrični izkoristek napram cevi z 
enakomerno dolžino še poveča. Jasno je, da bo za to obravnavano delovno točko optimalna 
skupna dolžina primarne sesalne cevi znašala približno 270mm, vendar ni nujno tudi 
najboljša izbira za celotno domeno vrtilnih frekvenc in obremenitev, ker želimo pridobiti na 
zmogljivosti motorja v celotnem delovnem območju. S skupno dolžino z vrednostjo 194mm 
nismo več operirali, saj je že v tej točki postalo jasno, da so lastne frekvence sistema pri tej 
dolžini mnogo previsoke. V naslednjem koraku je sledila še variacija premera primarne 
sesalne cevi na sredini priključne dolžine. Premer na sredini priključne dolžine smo najprej 
povečali pri obeh vrednostih končnega premera na vrednost 41.5mm, ter ponovno izvajali 
iteracije za vse predhodne dolžine. Na koncu smo izvedli še iteracije pri linearnem padcu 
premera vzdolž priključne dolžine primarne cevi. 
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Slika 4.6: Premer primarne cevi vzdolž priključne dolžine s sredinskim premerom 41.5mm, za 
primer skupne dolžine 284mm. 
 
Preglednica 4.4: Rezultati analize variacije sredinskega premera primarne sesalne cevi pri končnem 
premeru cevi 45mm, pri 9000 min-1 in polni obremenitvi. 
 Sredinski premer d=41.5mm Linearen padec premera 
Skupna dolžina 
prim. cevi 
[mm] 
Moč [kW] 
Povprečen 
volumetrični 
izk. [%] 
Moč [kW] 
Povprečen 
volumetrični 
izk. [%] 
284 58.27 95.46 58.36 95.67 
274 58.60 96.27 58.46 95.99 
264 57.57 94.64 57.13 94.13 
254 55.52 92.08 55.26 91.72 
244 54.67 90.88 54.64 90.84 
234 55.50 91.88 55.62 92.05 
224 56.20 92.85 55.99 92.61 
214 54.11 90.36 53.90 90.11 
204 53.40 89.40 53.44 89.44 
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Preglednica 4.5: Rezultati analize variacije sredinskega premera primarne sesalne cevi pri končnem 
premeru cevi 50mm, pri 9000 min-1 in polni obremenitvi. 
 Sredinski premer d=41.5mm Linearen padec premera 
Skupna dolžina 
prim. cevi 
[mm] 
Moč [kW] 
Povprečen 
volumetrični 
izk. [%] 
Moč [kW] 
Povprečen 
volumetrični 
izk. [%] 
284 59.61 97.88 58.80 96.60 
274 58.71 96.41 56.95 93.91 
264 56.41 93.15 55.10 91.41 
254 54.85 91.05 54.54 90.64 
244 55.10 91.27 56.03 92.47 
234 56.99 93.68 56.78 93.54 
224 55.83 92.45 54.32 90.53 
214 53.70 89.77 53.66 89.65 
204 53.64 89.91 53.89 89.97 
 
 
Ob pregledu rezultatov variacije sredinskega premera, iz preglednic 4.4 in 4.5, vidimo, da je 
v primeru delovne točke pri 9000 min-1 in polni obremenitvi, najoptimalnejša geometrija 
primarne sesalne cevi nekje v območju skupne dolžine 284mm, pri nepopolno linearnemu 
padcu premera. Razlog, da je pravilna geometrija, malo padajočega premera, je v predhodno 
že omenjenih dodatnih generiranih nadtlačnih valovih, ki v začetni fazi odpiranja ventila 
pomagajo povečati povprečen masni pretok delovnega medija in ker se amplituda tlačnega 
valovanja prve naravne frekvence malo ojača [9]. Ob povečanju premera primarne sesalne 
cevi se tudi poveča prva lastna frekvenca, kar lahko povzroči padec iz faze z vrtilno 
frekvenco. Z geometrijo cevi, ki je prikazana na diagramu na sliki 4.6, smo nadaljevali 
raziskavo ostalih optimalnih parametrov sesalnega in izpušnega sistema. V naslednjem 
koraku se določi optimalna prostornina plenuma, v isti delovni točki, šele nato sledi 
optimizacija izpušnega sistema. 
 
 
4.1.3 Variacija prostornine plenuma 
Prostornino plenuma smo spreminjali med vrednostjo 2L in 3L. Pri meritvah je imel 
laboratorijski plenum prostornino 2.8L. Rezultati te variacije so predstavljeni v preglednici 
4.6. 
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Preglednica 4.6: Rezultati variacije prostornine plenuma pri 9000 min-1 in polni obremenitvi. 
Prostornina 
plenuma [L] 
Moč [kW] 
Povprečen 
volumetrični izk. 
[%] 
2 59.40 97.47 
2.2 59.47 97.59 
2.4 59.52 97.69 
2.6 59.57 97.78 
2.8 59.61 97.88 
3 59.69 97.96 
 
 
Ob rezultatih variacije prostornine plenuma je razvidno, da večja kot je prostornina plenuma 
v opazovanem razponu, večji bo volumetrični izkoristek valjev in posledično večja moč 
motorja. Razlog za to leži ponovno v valovni dinamiki v sesalnem sistemu. Ob večji 
prostornini je druga karakteristična frekvenca, ki vključuje nihanje znotraj celotnega 
sistema, bolj v fazi s krmilnimi časi sesalnega ventila. Zato se lahko kljub nižjemu 
povprečnemu statičnemu tlaku v plenumu, pojavi višji volumetrični izkoristek valjev. Ob 
teh izsledkih bi bilo najbolj smiselno uporabiti plenum s čim večjo prostornino, vendar večja 
prostornina plenuma prinaša v praksi tudi slabšo odzivnost na spremembo odprtja krmilne 
lopute, zato zelo velik plenum ni željen [14]. V primeru plenuma smo se na koncu odločili 
uporabiti kar prostornino, ki smo jo že uporabili pri meritvah in s tem zmanjšali možnost 
numerične napake pri naslednjih variacijah geometrijskih parametrov. V preglednici 4.7 je 
predstavljena razlika v povprečni vrednosti statičnega tlaka v plenumu, med večjo in manjšo 
prostornino. 
 
Preglednica 4.7: Vrednosti povprečnega statičnega tlaka v plenumu pri prostornini plenuma 2L in 
3L,  pri delovni točki 9000 min-1 in polni obremenitvi. 
Prostornina plenuma [L] Povprečen statični tlak v 
plenumu [Pa] 
2 92642.8 
3 92584.8 
 
 
4.2 Variacija geometrijskih parametrov izpušnega 
sistema 
4.2.1 Variacija dolžine primarne izpušne cevi 
Pri primarni izpušni cevi smo izvajali le optimizacijo dolžine in ohranili premer cevi 
originalen, zaradi enostavnosti izdelave celotnega izpušnega sistema. Okvirne vrednosti 
dolžine smo preračunali že analitično kot je bilo opisano v poglavju 3.2, zato ni bilo 
pričakovati velikega odstopanja od dolžine cevi iz meritev in tako smo variacije izvajali v 
področju okoli prvotne analitično določene dolžine, ki je znašala 667mm. Celotna dolžina 
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izpušnega sistema se je z variacijo dolžine primarne izpušne cevi, spreminjala za enako 
vrednost. Rezultati variacij so predstavljeni v preglednici 4.8. 
 
Preglednica 4.8: Rezultati variacij primarne dolžine izpušne cevi v delovni točki pri 9000 min-1 in 
polni obremenitvi. 
Dolžina primarne izpušne 
cevi [mm] 
Moč [kW] 
Povprečen volumetrični 
izkoristek valjev [%] 
630 59.47 97.69 
640 59.42 97.61 
650 59.46 97.67 
660 59.57 97.79 
670 59.64 97.99 
680 59.84 98.25 
690 59.98 98.48 
700 59.99 98.66 
 
 
Ugotovimo lahko, da je bila vrednost določena na podlagi analitičnega izračuna zelo dobra, 
saj so se vrednosti optimalne dolžine v tej delovni točki gibale zelo blizu predhodno 
določene. Opazimo lahko, da je tudi v primeru vpliva valovne dinamike v izpušnem sistemu, 
posledica povečanega volumetričnega izkoristka, povečana moč motorja. Razlog za to je v 
tem, da podtlačni valovi, ki prispejo do izpušnega ventila v fazi z vrtilno frekvenco RG 
pomagajo zmanjševati količino zaostalih izpušnih plinov v valju iz preteklega delovnega 
cikla. Ob manjši količini zaostalih izpušnih plinov je tudi tlak v valju v trenutku odprtja 
sesalnega ventila manjši, kar povzroči vdor sveže delovne zmesi z večjim trenutnim masnim 
pretokom. Zaradi manjše količine zaostalih izpušnih plinov, se zmanjša tudi temperatura v 
valju v trenutku odprtja sesalnega ventila, kar povzroči povečanje gostote zmesi svežega 
delovnega medija, ki v začetku sesalnega takta vdira v valj. Opisano je razvidno iz 
diagramov temperature delovnega medija v valju, na sliki 4.7 [9].  
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Slika 4.7: Primerjava temperature delovnega medija v prvem valju, pred koncem izpušnega takta in 
na začetku sesalnega takta, pri dolžinah primarne izpušne cevi 630mm in 700mm, v delovni točki 
pri 9000 min-1 in polni obremenitvi.  
 
Ob primerjavi krivulj iz diagrama na sliki 4.7, vidimo koliko nižja je temperatura v valju, v 
ZML bata, v primeru s primarno dolžino izpušne cevi 700mm. Z optimizacijo izkoriščanja 
podtlačnih valov, ki se generirajo na koncu sekundarne cevi lahko proti koncu izpušnega 
takta še dodatno pomagamo pri izpiranju zaostalih izpušnih plinov, kot bo prikazano v 
poglavju 4.2.2. Vpliv faze prihoda podtlačnih valov prve in druge lastne frekvence izpušnega 
sistema, lahko prikažemo tudi z diagramom na sliki 4.8. 
 
 
 
Slika 4.8: Primerjava masnega pretoka izpušnih plinov na mestu izpušnega ventila v prvem valju, 
za primera dolžin primarnih izpušnih cevi 630mm in 700mm, v delovni točki pri 9000 min-1 in 
polni obremenitvi.  
 
Ob primerjavi krivulj iz diagrama na sliki 4.8, vidimo, da se krivulji masnega pretoka 
izpušnih plinov razlikujeta v drugi polovici izpušnega takta. Razlog za to je kasnejši prihod 
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povratnih podtlačnih valov prve in druge lastne frekvence izpušnega sistema, ki pomagajo 
pri izpiranju valja malo pozneje, ko je hitrost bata že veliko manjša kot v položaju RG pri 
200°. Zaradi manjše hitrosti bata se zmanjša tudi hitrost manjšanja prostornine in posledično 
tudi gradient tlaka. V primeru z dolžino primarne izpušne cevi 630mm, ko podtlačna vala 
prispeta do izpušnega ventila prehitro, je proti zadnjemu delu izpušnega takta gradient tlaka 
premajhen in brez pomoči podtlačnega vala, se pojavi celo majhen povratni tok izpušnih 
plinov. Povečan masni tok izpušnih plinov, ki ga lahko vidimo v položaju RG pri 250°, je 
posledica boljšega ujemanja faze krmilnih časov izpušnega ventila in prihoda podtlačnega 
vala, ki se generira na prehodu iz primarne v sekundarno cev. Povečan masni tok izpušnih 
plinov, ki ga opazimo proti koncu izpušnega takta je pa posledica boljšega ujemanja faze 
krmilnih časov izpušnega ventila in sekundarnega podtlačnega vala, ki se generira na izstopu 
iz izpušnega sistema v okolico. Primarna dolžina za obravnavano delovno točko je bila s tem 
določena za obravnavano delovno točko. 
 
 
4.2.2 Variacija dolžine sekundarne izpušne cevi 
Najprej smo spreminjali dolžino sekundarne cevi in nato še premer. Dolžina sekundarne 
izpušne cevi ni bila enaka dolžini, ki smo jo določili analitično, ker je bila realna izvedba z 
vidika praktičnosti nemogoča, zaradi težav, ki bi nastale ob predolgi izpušni cevi za 
napeljavo dodatne cevi za odsesavanje izpušnih plinov. Dolžina sekundarne cevi je pri 
meritvah v laboratoriju znašala 210mm. Optimalno dolžino te cevi je pričakovati v območju 
dolžine, ki smo jo določili tudi že analitično, zato smo variacije izvajali okoli dolžine 
400mm. Rezultati te variacije so predstavljeni v preglednici 4.9. 
 
Preglednica 4.9: Rezultati variacije dolžine sekundarne izpušne cevi, v delovni točki pri 9000 min-1 
in polni obremenitvi. 
Dolžina sekundarne izpušne 
cevi [mm] 
Moč [kW] 
Povprečen volumetrični 
izkoristek valjev [%] 
210 59.99 98.66 
360 60.24 98.90 
380 60.20 98.90 
400 60.18 98.88 
420 60.18 98.85 
 
 
Ob pregledu rezultatov variacije sekundarne dolžine v preglednici 4.9, vidimo, da 
sekundarna dolžina nima ključnega vpliva pri izpiranju izpušnih plinov, kakor primarna 
dolžina. Vzporednico lahko potegnemo z vplivom druge karakteristične frekvence sesalnega 
sistema, ki prav tako nima velikega vpliva pri učinkovitosti izmenjave delovnega medija [9]. 
Podtlačni val, ki se generira na koncu izpušnega sistema, pri izstopu plinov v okolico, mora 
prispeti do izpušnega ventila v trenutku zapiranja ventila, malo za podtlačnim valom, ki se 
generira na prehodu iz primarne v sekundarno izpušno cev. S prihodom do izpušnega ventila 
pomaga ta podtlačni val pri dodatnem izpiranju valja, kakor lahko vidimo s primerjavo 
krivulj na diagramih, na slikah 4.9 in 4.10.  
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Slika 4.9: Primerjava tlaka v valju pred koncem izpušnega takta in na začetku sesalnega takta, za 
primera dolžine sekundarne izpušne cevi 210mm in 360mm, v delovni točki pri 9000 min-1 in polni 
obremenitvi. 
 
Ob primerjavi krivulj iz diagrama na sliki 4.9, vidimo, da je tlak v valju pred ZML bata v 
primeru z dolžino sekundarne cevi 210 večji, kot je tlak v istem položaju RG, pri dolžini 
cevi 360mm. Razlog za to je ponovno v času prihoda generiranega podtlačnega vala do 
izpušnega ventila. Pri večji dolžini cevi je podtlačni val prispel do izpušnega ventila v 
optimalnem trenutku, ko je bat pred ZML, ter tako pomagal pri izpiranju valja. Količina 
zaostalih izpušnih plinov je bila v primeru dolžine 360mm manjša in zato torej tudi 
temperatura v začetni fazi odpiranja sesalnega ventila, podobno kot je opisano že v primeru 
variacij primarne dolžine izpušne cevi v poglavju 4.2.1, kar ima za posledico višji 
volumetrični izkoristek valja in višjo moč motorja. Primerjava temperature izpušnih plinov 
je prikazana na diagramu na sliki 4.10. 
 
 
 
Slika 4.10: Primerjava temperature delovnega medija v prvem valju, pred koncem izpušnega takta 
in na začetku sesalnega takta, pri dolžinah sekundarne izpušne cevi 210mm in 360mm, v delovni 
točki pri 9000 min-1 in polni obremenitvi. 
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4.2.3 Variacija premera sekundarne izpušne cevi 
Premer sekundarne izpušne cevi je še zadnji parameter, ki se optimizira pri dimenzioniranju 
izpušnega sistema. Kot že omenjeno, se za izpušni sistem na meritvah, ni analitično določalo 
optimalnega premera, ker smo uporabili originalno spojitev cevi s premerom 42mm. 
Variacije smo izvajali ponovno v območju že merjene dimenzije. Rezultati variacije premera 
so predstavljene v preglednici 4.10. 
 
Preglednica 4.10: Rezultati variacije premera sekundarne izpušne cevi, v delovni točki pri 9000 
min-1 in polni obremenitvi. 
Premer sekundarne izpušne 
cevi [mm] 
Moč [kW] 
Povprečen volumetrični 
izkoristek valjev [%] 
39 60.14 98.86 
40 60.24 98.88 
41 60.23 98.89 
42 60.24 98.90 
43 60.23 98.92 
44 60.25 98.93 
45 60.25 98.94 
 
 
Ob pregledu rezultatov iz preglednice 4.10, opazimo konstanten dvig volumetričnega 
izkoristka, glede na večanje razmerja premerov primarne in sekundarne cevi. Razlog za ta 
trend je v amplitudi podtlačnega valu, ki se generira na prehodu iz ene v drugo cev z večjim 
premerom. Pri večji razliki premerov je amplituda generiranega podtlačnega valu večja in 
omogoči malo boljše izpiranje zaostalih izpušnih plinov [9]. Vendar je ta vpliv zelo majhen, 
kot je razvidno iz razlik med posameznimi premeri. Pri izbiri pravilnega premera naletimo 
na dilemo, ali je bolje izbrati prehod z manjšim razmerjem premerov in ohraniti nižjo maso 
sistema, ali izbrati prehod z večjim razmerjem in nekoliko povečati volumetrični izkoristek. 
Zaradi te dileme smo se odločili uporabiti že na meritvah uporabljen premer 42mm. Med 
premerom 40mm in 41mm, ter 42mm in 43mm, opazimo tudi rahel padec moči, kljub 
povečanju volumetričnega izkoristka. To lahko razložimo z nekoliko manjšimi izgubami 
zaradi dela prečrpavanja izpušnih plinov, ker premer sekundarne cevi tudi malo vpliva na 
drugo lastno frekvenco izpušnega sistema. Kot že omenjeno v poglavju 2.2.2.2, je 
popolnoma pravilna obravnava lastne frekvence, z modelom Helmholtzevega resonatorja, 
enako kot za sesalni sistem.  
 
 
4.3 Vpliv novih geometrijskih parametrov sesalnega in 
izpušnega sistema na druge delovne točke 
Zelo pomembno je tudi kako se obnesejo novi geometrijski parametri pri ostalih delovnih 
točkah, saj je cilj vedno optimizirati zmogljivost v čim več delovnih točkah, da v praksi 
pridobimo največji učinek v smislu vozne dinamike. V dirkalniku je delovanje motorja 
izredno dinamično v smislu širokega razpona vrtilnih frekvenc in obremenitev, vendar, če 
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nimamo zastavljen koncept z variabilno geometrijo sesalnega ali izpušnega sistema, je ta 
geometrija absolutno optimalna le v eni delovni točki, kakor je to v našem primeru pri vrtilni 
frekvenci 9000 min-1 in polni obremenitvi. Za določanje vpliva spremembe obravnavanih 
parametrov, smo izvedli še serijo simulacij v ostalih delovnih točkah, pri katerih smo tudi 
izvedli meritve in po istih postopkih, kot so bili obravnavani tekom te naloge, so bili 
numerični modeli tudi validirani.  
 
 
4.3.1 Končni rezultati prve optimizacije v domeni vseh 
obravnavanih vrtilnih frekvenc, pri polni obremenitvi 
Najprej smo se osredotočili na vpliv novih geometrijskih parametrov na ostale vrtilne 
frekvence pri polni obremenitvi. Najboljša kazalnika na način vpliva novih parametrov sta 
ponovno moč motorja in volumetrični izkoristek valjev. Na diagramu na sliki 4.11 je 
predstavljen predviden potek karakteristike moči motorja v primerjavi s simulirano, z 
osnovno konfiguracijo sesalnega in izpušnega sistema, ki je bila validirana na podlagi 
meritev. Na diagramu na sliki 4.12, je predstavljen pa povprečen volumetrični izkoristek 
valjev v primerjavi s simuliranim, z osnovno konfiguracijo sesalnega in izpušnega sistema. 
Ob analizi rezultatov takoj opazimo izrazit porast moči in volumetričnega izkoristka v 
območju vrtilnih frekvenc od 5500 min-1 do 9500 min-1, vendar v delovni točki pri 5000  
min-1 in od 10000 min-1 naprej,  praktično nič ne pridobimo. V delovnih točkah pod 5000 
min-1 je zmogljivost celo nekoliko padla. Takšna konfiguracija bi bila ob vgradnji definitivno 
boljša kot je bila prvotna iz meritev, saj smo v območju vrtilnih frekvenc od 7000 min-1 do 
11500 min-1, več pridobili kot izgubili, sploh pri pospeševanjih je pomembna karakteristika 
moči do 10000 min-1. Razlogi za takšen rezultat so ponovno v lastnih frekvencah sesalnega 
in izpušnega sistema, ker v določenih delovnih točkah lahko faza lastnih frekvenc prvih in 
višjih harmonikov pade iz faze z vrtilno frekvenco RG in krmilnimi časi ventilov.  
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Slika 4.11: Primerjava simulirane krivulje moči z osnovno konfiguracijo sesalnega in izpušnega 
sistema, ter simulirane predvidene krivulje moči, po prvi optimizaciji v delovni točki pri 9000 min-1 
in polni obremenitvi. 
 
 
Slika 4.12: Primerjava simulirane krivulje volumetričnega izkoristka z osnovno konfiguracijo 
sesalnega in izpušnega sistema, ter simulirane predvidene krivulje volumetričnega izkoristka, po 
prvi optimizaciji v delovni točki pri 9000 min-1 in polni obremenitvi. 
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Krivulja moči, ki je prikazana na sliki 4.11, po optimizaciji v delovni točki pri vrtilni 
frekvenci 9000 min-1 ni najboljša, saj je še ogromno potenciala v višjih vrtilnih frekvencah, 
z možnostjo izkoriščanja drugega ali tretjega harmonika lastnih frekvenc sesalnega in 
izpušnega sistema v nižjih vrtilnih frekvencah RG. 
 
 
4.4 Končni rezultati optimizacije geometrije sesalnega in 
izpušnega sistema 
V postopku optimizacije smo izvedli še veliko iteracij simulacij ob variacijah geometrije 
primarne sesalne in izpušne cevi, vendar zaradi potrebe po krajšem zapisu in jasnosti, bodo 
predstavljene le končne vrednosti po zaključenih iteracijah optimizacije.  
 
Končne vrednosti geometrijskih parametrov primarne priključne sesalne cevi so 
predstavljene na diagramu na sliki 4.13. Končne vrednosti geometrijskih parametrov 
izpušnega sistema so pa predstavljene v preglednici 4.11. 
 
 
 
Slika 4.13: Končne dimenzije priključne primarne sesalne cevi, s skupno dolžino sesalnega kanala 
224mm, do sesalnega ventila. 
 
Preglednica 4.11: Končni geometrijski parametri izpušnega sistema. 
Premer primarne izpušne cevi [mm] 36 
Dolžina primarne izpušne cevi [mm] 647 
Premer sekundarne izpušne cevi [mm] 42 
Dolžina sekundarne izpušne cevi [mm] 400 
 
Parametri navedeni na diagramu na sliki 4.13 in v preglednici 4.11, so vsi parametri, ki so 
se tekom iteracij v nadaljevanju optimizacije spremenili, nespremenjena je ostala le 
prostornina plenuma.  
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Slika 4.14: Primerjava simulirane krivulje moči z osnovno konfiguracijo sesalnega in izpušnega 
sistema, ter simulirane predvidene krivulje moči, po končni optimizaciji, pri polni obremenitvi. 
 
 
Slika 4.15: Primerjava simulirane krivulje volumetričnega izkoristka z osnovno konfiguracijo 
sesalnega in izpušnega sistema, ter simulirane predvidene krivulje volumetričnega izkoristka, po 
končni optimizaciji, pri polni obremenitvi. 
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S primerjavo krivulje moči in volumetričnega izkoristka iz diagramov na slikah 4.11, 4.12, 
4.14 in 4.15, vidimo, da je porast moči z višanjem vrtilne frekvence, veliko bolj enakomeren 
in ne tako intenziven pri geometriji sesalnega in izpušnega sistema po končni optimizaciji. 
Prav tako smo uspeli določiti geometrijo, kjer se  poveča moč in volumetrični izkoristek v 
celotni domeni vrtilnih frekvenc, razen v domeni vrtilnih frekvenc, nižjih od 6000 min-1, 
kakor je razvidno iz krivulj na sliki 4.16. Pri vrtilnih frekvencah nižjih od 6000 min-1, ni tako 
pomembna najvišja moč, ki jo je mogoče doseči, saj je to le prehodno območje, kjer med 
tekmovalno vožnjo motor le redko obratuje. Vendar je vseeno želeno, da moč v tem območju 
ne pade preveč, ker večja kot je moč motorja v tem območju vrtilnih frekvenc, hitreje bo RG 
pospešila v optimalno področje delovanja.  
 
 
 
Slika 4.16: Primerjava simulirane krivulje moči z osnovno konfiguracijo sesalnega in izpušnega 
sistema, ter simulirane predvidene krivulje moči, po končni optimizaciji, pri polni obremenitvi, v 
območju vrtilnih frekvenc od 4000 do 7000 min-1. 
 
Po končni optimizaciji smo dolžino primarne sesalne in izpušne cevi skrajšali, da smo 
povišali prve lastne frekvence, ter s tem omogočili višji volumetrični izkoristek tudi pri 
vrtilnih frekvencah višjih od 9000 min-1. V območju vrtilnih frekvenc pod 9000 min-1 je 
pridobitev na moči manjša zaradi višje prve lastne frekvence sesalnega in izpušnega sistema. 
V tem območju nadtlačni povratni val s prvo lastno frekvenco, prispe do sesalnega ventila  
malo prej kot pri daljši dolžini primarne sesalne cevi. Ta sprememba faze je neugodna za 
učinkovitost polnjenja valja s svežim delovnim medijem, ker val ne prispe do sesalnega 
ventila v optimalnem času, ko je bat v položaju SML, pred koncem sesalnega takta. Podobno 
velja tudi za primer krajše primarne izpušne cevi, saj povratni podtlačni val prispe do 
izpušnega ventila pred optimalen položaj bata pred ZML, ter tako nima najboljšega učinka 
na izpiranje zaostalih izpušnih plinov. Ob primerjavi moči v delovni točki pri 5000 min-1, 
med prvo in končno optimizacijo na slikah 4.11 in 4.14, opazimo dvig moči v primeru 
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geometrije po končni optimizaciji. Razlog za to je v izkoriščanju drugih in tretjih 
harmonikov lastnih frekvenc sesalnega in izpušnega sistema, ki vplivajo na izmenjavo 
delovnega medija bolj ugodno. Moč in volumetrični izkoristek v domeni vrtilnih frekvenc 
pod 6000 min-1, sta bila z geometrijo, ki je bila uporabljena na meritvah še vedno višja, ker 
drugi in tretji harmoniki lastnih frekvenc bolje ujamejo fazo krmilnih časov ventilov. Oblika 
profila amplitude povratnih tlačnih valov ima vlogo tudi pri razlagi učinka končne 
geometrije na spremembo volumetričnega izkoristka in posledično tudi moči, vendar je 
težko napovedati točen vpliv. Načeloma je v nižjih vrtilnih frekvencah ugodnejši tlačni val 
z manjšo amplitudo in daljšim časom trajanja, v primeru višjih vrtilnih frekvenc je pa ravno 
obratno [9]. Na diagramu na sliki 4.17 sta prikazani krivulji masnega pretoka svežega 
delovnega medija skozi sesalni ventil, kjer se lepo vidi vpliv faze prihoda nadtlačnega vala 
s prvo lastno frekvenco do sesalnega ventila.  
 
 
 
Slika 4.17: Primerjava krivulj masnega pretoka delovnega medija skozi sesalni ventil, z geometrijo 
sesalnega in izpušnega sistema iz prve optimizacije, ter končno geometrijo sesalnega in izpušnega 
sistema, po končni optimizaciji, v delovni točki pri 9000 min-1 in polni obremenitvi. 
 
V primeru z geometrijo sesalnega in izpušnega sistema iz prve optimizacije, preide povratni 
nadtlačni val, s prvo lastno frekvenco, do sesalnega ventila v optimalnem času, pred SML 
bata, ter tako omogoči najvišji možen trenuten masni tok, kar se odrazi na končnem 
volumetričnem izkoristku. V primeru s končno geometrijo sesalnega in izpušnega sistema, 
ko je prva lastna frekvenca sesalnega sistema višja, preide nadtlačni val do sesalnega ventila 
malo prehitro in ne zagotovi tako velikega trenutnega masnega toka, kar se odrazi z malo 
nižjim volumetričnem izkoristkom. Zaradi prehitrega prihoda je tudi tlak na mestu sesalnega 
ventila pred popolnim zaprtjem sesalnega ventila malo nižji, kar povzroči nekoliko višji 
povratni masni tok delovnega medija, nazaj v sesalni kanal, ki predstavlja tudi izgubljeno 
maso delovnega medija. 
 
    Rezultati in diskusija 
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4.4.1 Vpliv končne geometrije sesalnega in izpušnega sistema na 
delovne točke pri nižjih obremenitvah 
 
Slika 4.18: Primerjava simulirane krivulje moči z osnovno konfiguracijo sesalnega in izpušnega 
sistema, ter simulirane predvidene krivulje moči, po končni optimizaciji, pri delni obremenitvi 
150Nm na zavori. 
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Slika 4.19: Primerjava simulirane krivulje volumetričnega izkoristka z osnovno konfiguracijo 
sesalnega in izpušnega sistema, ter simulirane predvidene krivulje volumetričnega izkoristka, po 
končni optimizaciji, pri delni obremenitvi 150Nm na zavori. 
 
 
Slika 4.20: Primerjava simulirane krivulje moči z osnovno konfiguracijo sesalnega in izpušnega 
sistema, ter simulirane predvidene krivulje moči, po končni optimizaciji, pri delni obremenitvi 
100Nm na zavori. 
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Slika 4.21: Primerjava simulirane krivulje volumetričnega izkoristka z osnovno konfiguracijo 
sesalnega in izpušnega sistema, ter simulirane predvidene krivulje volumetričnega izkoristka, po 
končni optimizaciji, pri delni obremenitvi 100Nm na zavori. 
 
Zelo pomembna je tudi zmogljivost motorja pri prehodih med posameznimi delovnimi 
točkami z manjšo obremenitvijo in vrtilno frekvenco, zaradi časa, v katerem motor doseže 
višjo želeno vrtilno frekvenco. Vpliv že predstavljene geometrije smo preverili še v delovnih 
točkah z nižjo obremenitvijo. Ob primerjavi diagramov simulirane krivulje moči in 
volumetričnega izkoristka, z osnovno konfiguracijo in simulirane krivulje moči in 
volumetričnega izkoristka po končni optimizaciji, na slikah 4.18, 4.19, 4.20 in 4.21, vidimo, 
da je trend razlik enak kot pri polni obremenitvi. To lahko razložimo z dejstvom, da se lastne 
frekvence sesalnega sistema ne spremenijo dovolj, da bi to drastično vplivalo na razlike med 
eno ali drugo geometrijo [7]. Spremeni se le razmerje med razlikami v moči in 
volumetričnem izkoristku, ker pade gostota zraka v sesalnem sistemu, kar vpliva na 
amplitudo generiranih tlačnih valov. Manjša gostota zraka povzroči, da je tlačna amplituda 
generiranih valov manjša, zaradi tega je seveda tudi vpliv le teh na izmenjavo delovnega 
medija manjši. Pri manjši obremenitvi motorja so temperature izpušnih plinov nekoliko 
manjše, zato v primeru izpušnega sistema, nižja obremenitev bolj vpliva na lastne frekvence 
tlačnega nihanja, vendar je vpliv valovne dinamike na izmenjavo delovnega medija manjši, 
da bi to imelo ključen vpliv na razliko v vrednostih volumetričnega izkoristka in moči. 
 
Vpliv restrikcije pretoka zraka lahko vidimo, če primerjamo trende naraščanja moči pri 
različnih obremenitvah motorja. Pri večjih obremenitvah in vrtilnih frekvencah višjih od 
9000 min-1, se krivulja moči poravna, oziroma začne celo malo padati. Manjša kot je 
obremenitev, bolj je krmilna loputa priprta, kar omili vpliv končne restrikcije in višja bo 
vrtilna frekvenca, kjer se bo do krivulja moči izravnala.  
 
Volumetrični izkoristek bi moral načeloma slediti trendu malo naraščajočega 
volumetričnega izkoristka z višanjem vrtilnih frekvenc, pri istem navoru na zavori, vendar 
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kot lahko opazimo na diagramih volumetričnega izkoristka pri delnih obremenitvah, na 
slikah 4.19 in 4.21, to ni ravno tako. Parameter, ki je razlog za to, je nekonsistentnost 
obremenitve na zavori tekom meritev. Nihanje volumetričnega izkoristka, ki je prikazano na 
diagramih delnih obremenitev, je v glavnini posledica netočnosti nastavljene vrednosti 
navora na zavori v kateri smo motor zadržali za meritev dotične delovne točke, saj je ta 
vrednost lahko nihala do ±10Nm.  
 
Iz pregleda vseh rezultatov lahko opazimo tudi dejstvo, da je moč motorja neposredno 
proporcionalna volumetričnemu izkoristku, razen v redkih delovnih točkah, kjer je bila moč 
motorja tudi malo višja, kljub manjšemu volumetričnemu izkoristku. To lahko razložimo z 
manjšimi izgubami dela, ki so posledica prečrpavanja sveže delovne zmesi in izpušnih 
plinov, kot že opisano v poglavju 4.2.3. Takšen primer lahko vidimo v delovni točki pri 
11500 min-1 in polni obremenitvi s primerjavo diagramov na slikah 4.14 in 4.15. Za manjše 
prenosne izgube je v takšnih primerih ponovno odgovorna faza nihanja nadtlačnih in 
podtlačnih valov, v kombinaciji s fazo vrtilne frekvence RG, pri danih krmilnih časih 
sesalnega in izpušnega ventila. 
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5  Zaključki 
V delu je predstavljen proces optimizacije in rezultat končne optimizacije geometrijskih 
parametrov sesalnega in izpušnega sistema, za motorni agregat Triumph Daytona 675R, za 
potrebe tekmovanja v seriji Formula Študent. Zaključke, ki izhajajo iz dela lahko 
povzamemo v naslednjih točkah. 
1) Analitični pristop preračuna geometrijskih parametrov sesalnega in izpušnega sistema je 
za osnovno določanje optimalnih dimenzij dobra metoda, za hitro izvedbo izdelave 
sesalnega in izpušnega sistema za potrebe meritev in uporabo kot merilo uspešnosti pri 
procesu optimizacije. 
 
2) Pokazali smo, da imajo največji vpliv na volumetrični izkoristek valja geometrijski 
parametri primarne sesalne cevi, saj je večina pridobljene zmogljivosti po iteracijah 
geometrije posledica optimizacije geometrije primarne sesalne cevi. 
 
3) Ugotovili smo, da ima pri geometriji izpušnega sistema na volumetrični izkoristek valja 
največji vpliv dolžina primarne izpušne cevi, ter razmerje pretočnih površin, med 
primarno in sekundarno izpušno cevjo. Dolžina sekundarne izpušne cevi ni tako 
pomembna pri izkoriščanju generiranih podtlačnih valov za izpiranje zaostalih izpušnih 
plinov iz valja, zato se pojavi dilema o prioriteti izbire med manjšo maso cevi in učinkom 
na volumetrični izkoristek. 
 
4) Pokazali smo, da ima splošno v primeru štiritaktnega motorja, z atmosfersko aspiracijo 
zraka, sesalni sistem večjo vlogo pri zagotavljanju uspešnosti izmenjave delovnega 
medija, kot izpušni sistem. 
 
5) Ugotovili smo, da ima valovna dinamika v sesalnem in izpušnem sistemu, pri štiritaktnih 
motorjih ki dosegajo vrtilne frekvence nad 8000 min-1, ključno vlogo pri izmenjavi 
delovnega medija, še posebej pri vrtilnih frekvencah višjih od 9000 min-1, kot se je 
izkazalo v primeru obravnavanega motorja. 
 
6) V primeru sesalnega in izpušnega sistema z nespremenljivo geometrijo, je zmogljivost 
v celotni domeni vrtilnih frekvenc in obremenitev kompromis, med zmogljivostjo pri 
nižjih in višjih vrtilnih frekvencah. Cilj za dosego tega kompromisa smo dosegli in v 
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veliki večini delovnih točk, sploh najpomembnejših, smo uspeli predvideno zmogljivost 
izboljšati. 
 
7) Uspeli smo doseči največje povečanje moči v najpomembnejši delovni točki pri vrtilni 
frekvenci 9000 min-1 in polni obremenitvi, ob hkratni ohranitvi ali povečanju 
zmogljivosti v ostalih delovnih točkah, tudi pri nižjih obremenitvah. Največje 
predvideno povečanje zmogljivosti po optimizaciji je znašalo 2.95 kW v omenjeni 
delovni točki. 
 
Ob analizi krivulj ROHR smo ugotovili, da je bila matrika vbrizga goriva in kota 
predvžiga dobra za sesalni in izpušni sistem, ki sta bila izdelana za meritve, saj so bile 
vrednosti najintenzivnejšega sproščanja toplote v točki ZML bata, oziroma le malo za 
ZML.  
 
8) Na podlagi rezultatov lahko sklepamo, da bo z optimiziranim sesalnim in izpušnim            
sistemom motor deloval tudi z manjšo specifično porabo goriva, ob predpostavki, da 
ostane matrika vbrizga  goriva in kota predvžiga enaka, kot pri izvedbi meritev, saj se 
matrike ob numerični  analizi, zaradi verodostojnosti krivulj ROHR ni spreminjalo. 
 
Največji doprinos tega dela je v zagotavljanju prednosti v zmogljivosti proti ostalim 
konkurenčnim ekipam na tekmovanjih v seriji Formula Študent. Prednost je zagotovljena v 
smislu izboljšane vozne karakteristike celotnega vozila, s pričakovano boljšo odzivnostjo 
motorja in splošno optimizirano zmogljivostjo v vseh obravnavanih in ne obravnavanih 
delovnih točkah. 
 
 
5.1 Predlogi za nadaljnje delo 
Pri opravljenem delu je bilo narejenih nekaj predpostavk, ki so zmanjšale točnost 
numeričnega modela, ker ni bilo časa za izvedbo dodatnih meritev, ali pa ni bilo v danem 
trenutku pri delu razpoložljivih sredstev, ki bi omogočili dodatne raziskave. S tem delom 
smo postavili dobre temelje na področju optimizacije dotičnega motorja z notranjim 
zgorevanjem. Veliko je še možnosti za dodatno optimizacijo zmogljivostne karakteristike 
motorja, ki jih lahko podamo v nekaj točkah. 
 
1) Za izboljšanje natančnosti numeričnega modela motorja, bi bilo potrebno izvesti 
meritve pretočnih koeficientov sesalnih in izpušnih ventilov, za čim več položajev 
dviga ventilov. 
 
2) V laboratorijskem okolju bi bilo želeno še enkrat opraviti zapis matrike vbrizga 
goriva in kota predvžiga, ter napisati računalniški program, ki bi omogočal sprotno 
spremljanje pojava samovžiga delovne zmesi. Prva matrika vbrizga goriva in kota 
predvžiga je bila napisana z velikim varnostnim faktorjem, da smo se zagotovo 
izognili samovžigu, vendar tukaj na tem področju še obstaja potencial za dodatno 
optimizacijo. S povečevanjem kota predvžiga bi se lahko zelo približali meji 
samovžiga z uporabo aktivne analize tlačne sledi v valju in tako zagotovili največji 
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efektivni izkoristek motorja, sploh pri polnih obremenitvah v višjih vrtilnih 
frekvencah. 
 
3) Obstaja tudi možnost razvoja sesalnega sistema z variabilno dolžino primarnih 
sesalnih cevi, kar bi omogočilo še boljšo optimizacijo zmogljivosti motorja, v širšem 
območju vrtilnih frekvenc. Predlagamo razvoj sistema za preklop med dvema 
dolžinama primarne sesalne cevi, da bi s tem omogočili večji volumetrični izkoristek 
in moč motorja pri nižjih vrtilnih frekvencah in hkrati ohranili zmogljivost pri višjih 
vrtilnih frekvencah. 
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Priloga A 
V prilogi A je predstavljena kopija MatLab programa za analitično določitev geometrijskih 
parametrov sesalnega sistema, ki se je uporabljal pri meritvah v laboratoriju, kot je opisano 
v poglavju 3.1.. 
 
clc; clear all; 
Dp=0.043; %m Premer primarne cevi. 
Lc=0.0523/2; %m Polovica hoda bata. 
Lp=0.235; %m Dolžina primarne cevi.  
a=340; %m/s Hitrost zvoka. 
Ls=0.06; %m Dolžina sekundarne cevi. 
Ds=0.028; %m Premer sekundarne cevi. 
V=0.0028; %m^3 Prostornina plenuma. 
i=400; %rad/s Referenčna frekvenca za algoritem. 
Fc=(0.074/2)^2*pi; %m^2 Površina glave bata. 
Fp=(Dp/2)^2*pi; %m^2 Površina preseka primarne cevi. 
Fs=(Ds/2)^2*pi; %m^2 Površina preseka sekundarne cevi. 
% Resonanca primarne cevi [rad/s] v času zaprtega sesalnega ventila. 
the=240; %efektivni čas odprtosti ventila [°] 
th=720-the; %[°] 
n=3; %število polnih oscilacij v obdobju zaprtega sesalnega ventila [/] 
mora biti naravno število in čim manjše. 
N=(th*a)/(n*24*Lp); % Resonančna vrtilna frekvenca motorja [min-1]. 
% Lastna frekvenca primarne cevi [rad/s] v času odprtega sesalnega 
ventila 
for i=400:0.5:2000 % i=lastna frekvenca v primarni cevi [rad/s] 
    M=(Fc/Fp)*tan((i*Lc)/a)*tan((i*Lp)/a); % M=1 Pogoj!!! 
    fprintf('i=%1f',i) 
end 
% Resonanca celotnega sesalnega sistema [rad/s] v času odprtega sesalnega 
ventila 
for i=100:1:2000 %i=Resonančna frekvenca celotnega sistema [rad/s] 
    G=tan((i*Lp)/a); 
    J=tan((i*Lc)/a); 
    N=(Fs/Fp)*cot(i*Ls/a) 
    K=(i*V)/(Fp*a)+(Fp*G+Fc*J)/(Fp-Fc*G*J)+2*G % N=K Mora veljati!!! 
Poišči enakost v izpisu! 
    fprintf('i=%1f',i) 
end 
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Priloga B 
V prilogi B so predstavljene še krivulje ROHR in tlačne sledi v obdobju visokega tlaka, v 
ostalih delovnih točkah, ki niso bile obravnavane v poglavju 3.4., tekom kalibracije 
zgorevanja. Namen predstavitve te predloge je v jasnem pregledu ustreznosti matrike 
vbrizga goriva in kota predvžiga zmesi zraka in goriva. 
 
 
  
Slika 8.1: a.) Krivulji absolutne in neto ROHR za delovno točko pri vrtilni frekvenci 5000 min-1 in 
100 Nm obremenitve na zavori. b.) Tlak v valju med časom visokega tlaka za delovno točko pri 
vrtilni frekvenci 5000 min-1 in 100 Nm obremenitve na zavori. 
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Slika 8.2: a.) Krivulji absolutne in neto ROHR za delovno točko pri vrtilni frekvenci 5000 min-1 in 
150 Nm obremenitve na zavori. b.) Tlak v valju v času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni 
frekvenci 5000 min-1 in 150 Nm obremenitve na zavori. c.) Krivulji absolutne in neto ROHR za 
delovno točko pri vrtilni frekvenci 5000 min-1 in polni obremenitvi na zavori. d.) Tlak v valju v 
času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni frekvenci 5000 min-1 in polni obremenitvi na 
zavori. 
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Slika 8.3: a.) Krivulji absolutne in neto ROHR za delovno točko pri vrtilni frekvenci 7000 min-1 in 
100 Nm obremenitve na zavori. b.) Tlak v valju v času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni 
frekvenci 7000 min-1 in 100 Nm obremenitve na zavori. c.) Krivulji absolutne in neto ROHR za 
delovno točko pri vrtilni frekvenci 7000 min-1 in 150 Nm obremenitve na zavori. d.) Tlak v valju v 
času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni frekvenci 7000 min-1 in 150 Nm obremenitve na 
zavori. 
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Slika 8.4: a.) Krivulji absolutne in neto ROHR za delovno točko pri vrtilni frekvenci 7000 min-1 in 
polni obremenitvi na zavori. b.) Tlak v valju v času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni 
frekvenci 7000 min-1 in polni obremenitvi na zavori. c.) Krivulji absolutne in neto ROHR za 
delovno točko pri vrtilni frekvenci 9000 min-1 in 100 Nm obremenitve na zavori. d.) Tlak v valju v 
času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni frekvenci 9000 min-1 in 100 Nm obremenitve na 
zavori. 
Priloga B 
 
97 
 
Slika 8.5: a.) Krivulji absolutne in neto ROHR za delovno točko pri vrtilni frekvenci 9000 min-1 in 
150 Nm obremenitve na zavori. b.) Tlak v valju v času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni 
frekvenci 9000 min-1 in 150 Nm obremenitve na zavori. c.) Krivulji absolutne in neto ROHR za 
delovno točko pri vrtilni frekvenci 9000 min-1 in polni obremenitvi na zavori. d.) Tlak v valju v 
času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni frekvenci 9000 min-1 in polni obremenitvi na 
zavori. 
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Slika 8.6: a.) Krivulji absolutne in neto ROHR za delovno točko pri vrtilni frekvenci 10000 min-1 in 
100 Nm obremenitve na zavori. b.) Tlak v valju v času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni 
frekvenci 10000 min-1 in 100 Nm obremenitve na zavori. c.) Krivulji absolutne in neto ROHR za 
delovno točko pri vrtilni frekvenci 10000 min-1 in 150 Nm obremenitve na zavori. d.) Tlak v valju v 
času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni frekvenci 10000 min-1 in 150 Nm obremenitve na 
zavori. 
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Slika 8.7: a.) Krivulji absolutne in neto ROHR za delovno točko pri vrtilni frekvenci 10000 min-1 in 
polni obremenitvi na zavori. b.) Tlak v valju v času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni 
frekvenci 10000 min-1 in polni obremenitvi na zavori. c.) Krivulji absolutne in neto ROHR za 
delovno točko pri vrtilni frekvenci 11500 min-1 in 100 Nm obremenitve na zavori. d.) Tlak v valju v 
času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni frekvenci 11500 min-1 in 100 Nm obremenitve na 
zavori. 
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Slika 8.8: a.) Krivulji absolutne in neto ROHR za delovno točko pri vrtilni frekvenci 11500 min-1 in 
150 Nm obremenitve na zavori. b.) Tlak v valju v času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni 
frekvenci 11500 min-1 in 150 Nm obremenitve na zavori. c.) Krivulji absolutne in neto ROHR za 
delovno točko pri vrtilni frekvenci 11500 min-1 in polni obremenitvi na zavori. d.) Tlak v valju v 
času visokega tlaka za delovno točko pri vrtilni frekvenci 11500 min-1 in polni obremenitvi na 
zavori. 
